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Os sistemas compactos de cogeração a gás natural se apresentam como uma alternativa 
tecnológica para a geração distribuída e para o uso racional da energia, atendendo simultane-
amente demandas de eletricidade, vapor, água quente e cargas térmicas requeridas para clima-
tização ou refrigeração. Neste trabalho buscou-se realizar uma avaliação do potencial de uma 
planta de cogeração existente no LabCET através de testes experimentais e análise exergoe-
conômica e também fornecer uma base de dados para projetos futuros. Foi dada atenção à 
utilização de vapor como fluido intermediário para acionamento de um chiller de absorção. A 
configuração adotada foi baseada no acoplamento de uma microturbina Capstone de 28 kWe a 
uma caldeira de recuperação para produção de vapor saturado até 6 bar e um chiller de absor-
ção água-amônia Robur de 13,3 kWt para refrigeração. Foram realizados testes para diferentes 
potências elétricas, determinando pressões distintas na caldeira, e temperaturas da solução na 
saída do chiller. Os resultados obtidos para o sistema operando a plena carga apontaram para 
uma produção de 26 kW de potencia elétrica e 19,0 kW de vapor saturado a 5,3 bar (161ºC) 
ou, se utilizado para acionar o chiller, 9,2 kW de capacidade de refrigeração a -5ºC para uma 
temperatura ambiente de 24°C. Os rendimentos elétrico e de cogeração encontrados foram de 
22,7% e 39,3%, respectivamente, apesar dos resultados apontarem para a possibilidade de se 
atingir valores mais elevados. O COP do chiller foi calculado em 0,44, 25% menor que o va-
lor estimado pelo fabricante para o sistema original de queima direta e para mesma temperatu-
ra ambiente. Observou-se que maiores pressões na caldeira elevam a capacidade de refrigera-
ção, apesar do COP não apresentar uma variação significativa. Considerando uma temperatura 
da solução na saída do chiller de -5°C, o aumento da pressão da caldeira de 2,5 para 5,3 bar 
provocou um aumento na capacidade de refrigeração de 6,3 kW para 9,2 kW, representando 
um acréscimo de 46%. A utilização de vapor ainda abre espaço para a utilização de chillers de 
absorção BrLi de duplo efeito capazes de atingir COP’s da ordem de 1,2 quando utilizada 
uma fonte de calor a alta temperatura, como a utilizada neste trabalho.  
 







Natural gas mall scale cogeneration systems are presented as an alternative technology 
for distributed generation and to the rational use of energy, supplying simultaneously elec-
tricity, steam, hot water and thermal loads required for air conditioning or refrigeration. This 
study aimed to assess the improvement potential for an existing cogeneration plant at LabCET 
through experimental tests and exergoeconomic analysis and also to provide a database for 
future projects. Steam was used as intermediate fluid to drive an absorption chiller. The con-
figuration adopted was based on the coupling of a Capstone microturbine of 28 kWe to a heat 
recovery steam generator to produce saturated steam up to 6 bar and an ammonia-water ab-
sorption chiller Robur with nominal capacity of 13.3 kWt for refrigeration. Tests were per-
formed for different output power, determining different pressures in the HRSG, and different 
temperatures of the solution at chiller outlet. The results for the system operating at full load 
pointed to 26 kWe of output power of and 19.0 kW of saturated steam at 5.3 bar (161°C) or, if 
used to drive the chiller, 9.2 kW of cooling capacity at -5ºC for an ambient temperature of 
24°C. Electric and cogeneration efficiencies were found 22.7% and 38.4%, respectively, al-
though the results indicate to the possibility of reaching higher values. The COP of the chiller 
was calculated equal to 0.44, 25% less than the estimated value by the manufacturer for the 
original system of direct burning at the same temperature for the solution at chiller outlet. It 
was observed that higher pressures in the HRSG increased the cooling capacity, despite of the 
COP does not vary considerably. Considering an outlet temperature of the solution at -5°C, 
the increase in HRSG pressure of 2.5 to 5.3 bar caused an increase in cooling capacity from 
6.3 kW to 9.2 kW, an addition of 46%. The use of steam also makes room for the use of 
double effect LiBr absorption chillers capable of reaching a COP on the order of 1.2 when 
using a heat source at high temperature, as used in this work. 
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Os sistemas compactos de cogeração a gás natural se apresentam como uma alternativa 
tecnológica para a geração distribuída e para o uso racional da energia. A necessidade de ex-
pansão da matriz energética, somada à crescente oferta de gás natural nacional e à preocupa-
ção com o aquecimento global em âmbito mundial reforçam o espaço para consolidação des-
ses sistemas. 
Hoje, 80% da geração elétrica nacional é proveniente de fontes hídricas e apenas 11,5% 
de combustíveis fósseis, dos quais 6,6% corresponde à participação do gás natural (EPE, 
2009). Entretanto, o expressivo aumento na oferta de gás natural e os entraves encontrados na 
viabilização de novas usinas hidrelétricas sejam por questões sociais ou ambientais delineiam 
um novo cenário futuro.  
No ano de 2008, a oferta de gás natural teve um aumento de 16,6 %, seguido de um 
aumento na produção interna de 19%. Sua participação na matriz energética subiu de 9,3% 
para 10,3% e na geração elétrica saltou de 3,5% para 6,6% entre os anos de 2007 e 2008   
(EPE, 2009). A perspectiva é que este crescimento continue de forma acentuada nos próximos 
anos e atinja uma oferta ainda mais expressiva da produção vinda dos campos pré-sal, esti-
mando-se uma sobre oferta de 80 milhões de m3 por dia. A consolidação da produção nacio-
nal garante o abastecimento contínuo e incentiva os consumidores a utilizarem esse combustí-
vel como fonte de energia, antes desmotivados pelas recorrentes interrupções no fornecimento 
quando provenientes de alguns países da América Latina.  
O gás natural apresenta grandes vantagens quando comparado a outros combustíveis 
fósseis. Sua composição predominantemente de metano, um hidrocarboneto leve com alta 
relação de hidrogênio/carbono, proporciona uma menor emissão de dióxido de carbono, além 
de uma combustão limpa, sendo muito bem aceito para fins de cogeração.  
No contexto mundial, a cogeração vem sendo explorada a um maior tempo. Em países 
cujas matrizes são baseadas em combustíveis fósseis, a cogeração é uma forma de viabilizar 
os empreendimentos no setor energético. Os combustíveis fósseis representam 81,4% da ofer-
ta energética e 60% da geração elétrica mundial (IEA, 2009), enquanto que no Brasil esses 
valores são de 53,2% e 11,5 %, respectivamente. Diante do seu caráter limitado e a do cres-
cente aumento dos preços, torna-se evidente a necessidade de sua utilização de forma racio-
nal. 
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A cogeração é definida como a produção concomitante de energia elétrica e térmica útil 
a partir de um mesmo combustível, promovendo um aumento significativo na eficiência 
quando comparada à geração separada. Sistemas de conversão de energia que se beneficiam 
dessa tecnologia possuem potencial para atingir eficiências globais entre 70 e 85%, podendo 
obter grandes ganhos quando comparados aos valores entre 30 e 51% praticados para centrais 
de geração termelétrica (US, 2008). Dessa forma, uma mesma demanda de energia pode ser 
suprida com uma menor quantidade de combustível, proporcionando seu uso racional e uma 
contribuição significativa para a redução das emissões de gases causadores do efeito estufa 
(GEE). 
Como os produtos térmicos advindos da cogeração (calor e frio) devem ser consumidos 
no local de produção, os sistemas compactos de cogeração se apresentam como uma alternati-
va. Os sistemas compactos de cogeração são sistemas de cogeração em pequena escala com 
acionadores primários de capacidades entre 20 kWe e 1 MWe (EDUCOGEN, 2001), que vi-
sam principalmente estabelecimentos comerciais com pequenas demandas de eletricidade, 
vapor, água quente e cargas térmicas requeridas para fins de climatização ou refrigeração. 
Essas demandas podem ser supridas através do acoplamento de recuperadores de calor e chil-
lers de absorção a motores ou microturbinas, designados à geração elétrica. 
A geração distribuída proporcionada pelos sistemas compactos de cogeração elimina as 
perdas na transmissão e distribuição da ordem de 5 a 10%, além de promover uma economia 
em investimentos na expansão desses setores, contribui para o descongestionamento da matriz 
e ainda aumenta a segurança no fornecimento de energia (IEA, 2009a). Os prejuízos ocasio-
nados pelo apagão em novembro de 2009 poderiam ser minimizados caso houvesse maior 
estímulo governamental na geração distribuída, ao menos em setores estratégicos como saúde 
e alimentação. 
Em países europeus como a Dinamarca, mais de 50% da geração elétrica é proveniente 
da cogeração. No Brasil, a participação da geração distribuída na geração elétrica total ainda é 
modesta, conseqüente do baixo preço da eletricidade proporcionado pelas hidrelétricas e do 
alto preço praticado para o gás natural, além da dependência de equipamentos importados na 
geração termelétrica. Os obstáculos que antes dificultaram a difusão da geração distribuída no 
Brasil com a cogeração tendem a se atenuar diante da perspectiva de sobre oferta do gás natu-
ral e do aumento da disponibilidade tanto para aplicações industriais quanto comerciais. 
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Neste contexto, cresce o incentivo às pesquisas em novas e eficientes tecnologias em 
sistemas de conversão de energia que façam uso racional do gás natural. Com a expectativa de 
reduzir custos e consolidar a viabilidade técnica de sistemas compactos de cogeração no mer-
cado nacional, o Laboratório de Combustão e Engenharia de Sistemas Térmicos (LabCET) 
iniciou atividades teóricas e experimentais envolvendo a aplicação de motogeradores e uma 
microturbina a gás natural acoplada a chillers de absorção, com recursos da FINEP, Petrobrás, 
TBG e ScGás. Desde então, cinco dissertações foram concluídas com o envolvimento de dois 
alunos do KTH (Jonsson, 2003 e Karlsson, 2003), uma aluna da FH-Offenburg (Blumenauer, 
2005) e dois alunos vinculados ao Posmec/UFSC (Rucker, 2004 e Rossa, 2007). Nesses últi-
mos trabalhos, Rucker (2004) abordou conceitos relacionados com exergoeconomia na avali-
ação teórica de um sistema baseado em uma microturbina a gás e um chiller de absorção   
BrLi/H2O para climatização e Rossa (2007) obteve a confirmação da viabilidade técnica atra-
vés de uma bancada experimental utilizando água quente como fluido intermediário para ali-
mentação de um chiller de absorção água-amônia também para fins de climatização. 
No presente trabalho, que dá seqüência à linha de pesquisa, foi dada atenção à utilização 
de vapor como fluido intermediário para acionamento de um chiller de absorção água-amônia 
para refrigeração. A opção por vapor abre caminho para o acionamento também de máquinas 
de absorção BrLi/H2O de duplo-efeito, podendo-se elevar o COP para valores da ordem de 
1,2, quando utilizado para climatização de ambientes. A configuração adotada foi baseada no 
acoplamento de uma microturbina Capstone de 28 kWe a uma caldeira de recuperação para 
geração de vapor até 6 bar, um chiller de absorção Robur de 13,3 kWt com temperatura nomi-
nal de saída de -5°C e um termoacumulador com resistências elétricas de imersão.  
O objetivo deste trabalho foi comprovar a viabilidade técnica do acionamento de um 
chiller de absorção com vapor e avaliar o potencial da planta de cogeração existente no Lab-
CET através de testes experimentais e análise exergoeconômica. Foram realizados testes para 
diferentes valores de potência elétrica, pressão de vapor e temperatura da solução na saída do 
chiller, além de se avaliar a influência da temperatura ambiente no desempenho da máquina 
de absorção. Um estudo complementar valendo-se da 2ª Lei da Termodinâmica foi realizado 
para identificação das irreversibilidades e análise exergoeconômica para cálculo e entendi-
mento da formação dos custos correspondentes aos produtos finais. O comportamento do sis-
tema foi caracterizado e apresentado sob as condições testadas, sendo fornecida uma base de 
dados para projetos futuros, bem como uma avaliação do seu potencial amparada nos resulta-
dos experimentais obtidos. 
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O uso da cogeração no Brasil ainda é pouco difundido, principalmente devido ao baixo 
preço da energia elétrica e ao alto custo do gás natural. Estes fatores, associados à matriz e-
nergética brasileira predominantemente hídrica, desestimulam investimentos em projetos al-
ternativos de geração distribuída com gás natural e mesmo com biomassa. No entanto, diante 
das atuais restrições impostas pelos órgãos ambientais, a dificuldade de construção de grandes 
usinas hidrelétricas acaba por impulsionar novas alternativas de geração no cenário brasileiro. 
A Figura 2.1 apresenta a participação da geração elétrica com cogeração no Brasil em compa-
ração com o cenário mundial e seu potencial de crescimento.  
 
Figura 2.1 – Participação da cogeração da geração elétrica e seu potencial (IEA, 2009b) 
Conforme apontado pela Figura 2.1, a cogeração no Brasil ainda tem uma tímida parti-
cipação na geração elétrica, diferentemente de países cuja geração elétrica é majoritariamente 
térmica. Mas como mostrado nesse mesmo gráfico, esse cenário pode mudar. A cogeração em 
pequena escala com o uso de gás natural é uma das alternativas em desenvolvimento 
Diante do aparente promissor cenário para a expansão de cogeração utilizando gás natu-
ral no Brasil, Szklo et al. (2007) utilizaram o modelo COGEN para avaliar o potencial eco-
nômico da cogeração do ponto de vista do investidor e guiar políticas públicas de incentivo. 
Foram avaliados quatro diferentes plantas de cogeração para o setor comercial e industrial. O 
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trabalho concluiu que as baixas tarifas comercializadas de energia elétrica é a principal barrei-
ra para os investimentos em sistemas de cogeração no Brasil. Apesar de mais eficientes ener-
geticamente, foi concluída que a viabilidade econômica é restrita a apenas alguns casos e ce-
nários específicos de tarifas de energia elétrica e gás natural. 
Com o objetivo de viabilizar a tecnologia de sistemas compactos de cogeração, diversos 
trabalhos têm contribuído com propostas e análises de novos sistemas, estudos de viabilidade 
técnica e econômica, modelagem e resultados experimentais de protótipos construídos. 
Os sistemas de cogeração são classificados principalmente pelos seus acionadores pri-
mários. Esses podem ser classificados quanto ao combustível utilizado, à maturidade tecnoló-
gica, à disponibilidade de mercado ou sua capacidade (Wu e Wang, 2006). Dentre as tecnolo-
gias convencionais, são destacados os motores de combustão interna, turbinas a vapor e turbi-
na a gás. Tecnologias emergentes tais como microturbinas, células a combustível e motores 
Stirling apresentam grande potencial de crescimento no futuro. No entanto, para sistemas de 
pequena escala, nem todas as tecnologias são aplicáveis. 
A Tabela 2.1 destaca os principais acionadores primários para a cogeração em pequena 
escala e suas principais características. 
Tabela 2.1 – Principais acionadores primários de pequena escala (Santana, 2003) 
Parâmetros MCI Diesel MCI ciclo Otto Microturbina Célula a combustível 
Faixa de potência 5 kW – 20 MW 3 kW – 6 MW 15 kW – 300 kW 5 kW - 2 MW 
Eficiência elétrica [%] 35 – 45 25 – 43 15 – 30 37 – 60 
Eficiência c/ cogeração [%] 65 – 90 70 - 92 60 – 85 85 – 90 
Razão calor/potência 0,8 – 2,4 0,5 – 0,7 1,2 – 1,7 0,8 – 1,1 
Temperatura calor disponível [°C] até 540 até 540 200 a 350 260 a 370 
Nível de ruído Alto Alto Moderado Silencioso 
Eficiência a carga parcial Bom Bom Moderado Bom 
Vida útil (anos) 20 20 10 10 – 20 
Custo da instalação (US$/kWh) 340 – 1000 800 – 1600 900 – 1500 2500 – 3500 
Custo de O&M (US$/MWh) 7,5 – 15 7,5 – 15 10 – 20 7 – 50 
 
Para avaliação dos sistemas de cogeração, diversos autores discutem parâmetros que 
quantifiquem os benefícios observados. Os parâmetros propostos na literatura geralmente se 
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referem à quantificação da redução de emissões, do aumento da eficiência e do tempo de re-
torno do capital investido.  
Em um desses trabalhos, Chicco e Mancarella (2007) apresentaram e discutiram o de-
senvolvimento de um novo parâmetro para avaliar a redução de emissões de poluentes e CO2 
nos sistemas de cogeração em comparação a sistemas com produção separada. Na seqüência 
desse trabalho, Mancarella e Chicco (2007) aplicaram esse parâmetro a casos específicos para 
avaliar a contribuição de diversas tecnologias e configurações de plantas de cogeração.  
Em outro trabalho Fumo et al. (2009) utilizaram o parâmetro de “consumo de energia 
local” (site energy consumption - SEC) para demonstrar os benefícios de economia de com-
bustível obtidos na cogeração. O parâmetro foi aplicado em configurações diversas de oferta 
de eletricidade, calor e frio. 
Badami et al. (2008) apresentaram resultados referentes a um sistema compacto de co-
geração com ciclo combinado. O sistema é composto por um motor alternativo de 126 kWe a 
gás natural e ciclo de Rankine operado com o calor residual dos gases de exaustão. Recupera-
dores de calor aumentam a eficiência do ciclo com o calor rejeitado pela água de arrefecimen-
to do motor e pelo condensador do ciclo Rankine. O motor já está construído, mas o ciclo de 
Rankine ainda está sob projeto. O expansor escolhido no ciclo de Rankine é um motor alter-
nativo radial a vapor de simples estágio com três cilindros. A eficiência elétrica do motor a 
gás é de 29,5%, subindo para 35,1% com a adição do motor a vapor de 24 kWe do ciclo Ran-
kine. A eficiência total é incrementada com a produção de 192 kWt de água quente a 90°C, 
atingindo uma eficiência de cogeração de 80%. Este sistema apresenta a vantagem de possuir 
uma eficiência quase constante a partir de 30% da carga parcial. 
Na China, a viabilidade econômica desses sistemas foi avaliada por Sun (2008a), que 
estudou um sistema de cogeração de 108 kWe operado por um motor a gás natural e chiller de 
absorção de BrLi/H2O e obteve uma economia de 37% de energia primária (PES) quando 
comparado com sistemas com produção de trabalho e frio separadamente. A relação de preço 
gás natural/eletricidade foi avaliada em 0,37, obtendo-se um tempo de retorno para o investi-
mento de 4,5 anos. Uma análise de sensibilidade revelou que uma redução de 20% no preço 
do gás reduz o tempo de retorno para 2,7 anos e um aumento de 10% elevou o tempo de re-
torno para 7 anos, denotando mais uma vez a forte correlação da viabilidade econômica com o 
preço do gás natural. Em um trabalho seguinte, Sun (2008b) apresentou resultados experimen-
tais desse sistema com um chiller de compressão acionado pela potência gerada no motor a 
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gás. A capacidade de refrigeração total obtida foi de 596,2 kWt a 7°C. O COP da máquina de 
compressão foi avaliado em 4,5 (486 kWt) e da máquina de absorção em 1,2 (110,2 kWt). A 
eficiência de cogeração alcançada foi de 71%.  
Guizzi et al. (2008) realizou uma análise dos benefícios na instalação de um sistema de 
cogeração baseado em um motor de combustão interna a gás natural e um chiller de absorção 
BrLi/H2O na Itália. Foi avaliada a economia de energia, de emissões e de custos que podem 
ser alcançadas. Os preços do gás natural e da energia elétrica foram cotados respectivamente 
em 0,047 €/kWh e 0,160 €/kWh, resultando numa uma relação preço gás natural/eletricidade 
de 0,29. Uma análise de sensibilidade desse parâmetro mostrou que para uma relação de 0,25 
obtém-se uma redução de 15% nas despesas anuais e com 0,4 obtém-se um aumento de 40%. 
2.1 SISTEMAS DE COGERAÇÃO BASEADOS EM MICROTURBINAS 
As microturbinas são a extensão da tecnologia de turbinas para máquinas de pequenas 
escala. Elas utilizam principalmente o gás natural como combustível, mas também podem ser 
operadas com diesel, gasolina ou outros combustíveis de poder energético similar. Pesquisas 
envolvendo o uso de biogás ainda estão em andamento. São uma alternativa à geração distri-
buída para consumidores industriais, comerciais e sua pesquisa se estende também para usuá-
rios residenciais no futuro.  
As microturbinas apresentam apenas uma parte móvel, possuindo mancais aero estáti-
cos. Não necessitam de óleo lubrificante, apesar de apresentarem altíssimas velocidades de 
rotação, da ordem de 120000 RPM. Apresentam como características sua flexibilidade em se 
combinarem para formar um grande sistema de múltiplas unidades, são menos nocivas ao 
meio-ambiente por possuírem taxas de compressão menores, e, portanto temperaturas de 
combustão mais baixas, baixo nível de emissões de NOx e um nível de ruído menor que de um 
motor de tamanho equivalente. Como desvantagens apresentam uma eficiência elétrica relati-
vamente baixa e alta sensibilidade a mudanças no ambiente, 
Devido à sua alta razão calor/potência, com eficiência elétrica de apenas 20 a 30%, as 
microturbinas apresentam grande potencial de cogeração, podendo ser alcançados valores de 
até 85%. O calor disponível nos gases de exaustão das microturbinas pode ser utilizado para 
produção de vapor a baixa pressão ou água quente para consumo local. 
Consumidores com demanda de calor para cozimento, aquecimento de água para banho, 
processos industriais ou calefação em lugares frios, utilizam diretamente o calor recuperado. 
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Para os consumidores com demanda de frio, com necessidade de climatização de ambientes 
ou congelamento de alimentos e outros fins, tem-se como opção o acoplamento de tecnologias 
termicamente ativadas, tais como chillers de absorção e adsorção ou máquinas desumidifica-
doras.  
Ainda considerada uma tecnologia recente, as microturbinas possuem um alto custo, 
uma pequena base de dados quando comparada com motores e uma limitada disponibilidade 
comercial. No entanto, os fabricantes esperam que a expansão do mercado de microturbinas 
reduza o impacto dessas desvantagens e melhorem sua competitividade com outros acionado-
res primários. A Tabela 2.2 apresenta os principais fabricantes de microturbinas com potência 
elétrica inferior a 200 kWe. 
Tabela 2.2 – Fabricantes e potências disponíveis de microturbinas (Bruno et al., 2005) 
Fabricante Capacidade (kWe) / Eficiência Nominal (%) 
Capstone Turbine Corporation 30/25, 65/29, 200/33 
Elliot Energy Sistems Inc. 45/30, 80/30, 200/30 
Turbec AB 100/30 
Bowman Power Ltd. 35/21, 50/24, 80/26 
Ingersoll-Rand Energy Systems 70/33 
 
Tassou et al. (2007) apresentaram um estudo de viabilidade de um sistema de cogeração 
para aplicações em supermercados no Reino Unido, baseado em uma microturbina de 80 kWe 
com eficiência nominal de 28% acoplada a um chiller de absorção Robur ACF 60-00LB. Os 
valores de capacidade de refrigeração e COP adotados no estudo foram obtidos a partir de 
testes laboratoriais e avaliados em 13,5 kWt e 0,52, respectivamente, para a temperatura na 
saída do chiller de -5°C e temperatura ambiente entre 15 e 18ºC. No entanto, os resultados 
experimentais obtidos foram para queima direta de gás natural e não avaliam a perda de capa-
cidade para o uso em cogeração, cuja fonte quente não possui o mesmo nível de temperatura. 
Foi realizada uma análise de investimento do sistema de cogeração proposto e encontrado um 
tempo de retorno de 4,5 anos. A análise de sensibilidade mostrou que para se obter um tempo 
de retorno de 3 anos, é necessário um aumento de 100% no COP ou uma redução de 20% no 
valor do gás natural ou então uma redução de 33% na relação de preço gás/eletricidade. A 
relação de preço gás/eletricidade foi avaliada em 0,3. Conclui-se que para se ter uma taxa de 
retorno atraente deve-se ter uma relação gás natural/eletricidade abaixo de 0,3. 
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Dentre os trabalhos experimentais baseados em microturbinas, Colombo et al. (2007) 
realizaram testes numa planta de cogeração com capacidade nominal de 105 kWe e um recu-
perador de calor para produção de água quente. Foram realizados testes para as potências en-
tre 50 e 110 kW e temperaturas da água quente produzidas entre 60 a 80°C. As eficiências 
elétrica e térmica máximas observadas foram de 31,5% e 51% para a potência elétrica de 100 
kW e produção de água quente a 60°C, resultando em uma eficiência de cogeração de 82,5%. 
A eficiência máxima do sistema também foi avaliada pela 2ª Lei e calculada da ordem de 
41%, desta vez para produção de água quente a 80°C. A potência da bomba de água quente 
não foi considerada nos cálculos. 
Orlando et at. (2009) apresentaram e analisaram resultados experimentais de um siste-
ma de cogeração baseado em uma microturbina Capstone de 28kWe e um recuperador de ca-
lor com produção de água quente para consumo em chuveiros de um ginásio esportivo na 
PUC - Rio. A potência elétrica máxima obtida foi de 25 kW com uma produção de 43,9 kW 
de água quente a 85ºC. As eficiências elétrica e térmica obtidas foram de 22,7% e 39,9%, 
respectivamente, resultando em uma eficiência de cogeração de 62,6%. Os resultados foram 
obtidos para uma temperatura ambiente média de 29,7ºC. No melhor teste, a temperatura dos 
gases de exaustão foi reduzida de 299ºC até 142ºC na recuperação do calor residual. 
Ho et al. (2004) realizaram um estudo experimental de uma planta compacta de cogera-
ção composta por uma microturbina Capstone de 30kWe, uma máquina de refrigeração Yaza-
ki BrLi/H2O de 35kWt, dois trocadores de calor e uma torre de resfriamento. No melhor de-
sempenho a microturbina gerou uma potência elétrica de 24 kW enquanto fornecia uma po-
tência de até 58 kWt para o gerador da máquina de refrigeração através de água quente a 
84°C, a qual climatiza um ambiente com uma capacidade de refrigeração de 31 kWt com pro-
dução de água gelada a 7°C. Os testes mostraram que a eficiência da planta é diretamente 
proporcional à potência elétrica produzida pela microturbina além de ser maior quando a 
planta opera em regimes prolongados. O COP obtido no teste relatado foi de 0,53 e a eficiên-
cia de cogeração igual a 70%. Os testes foram realizados para uma temperatura ambiente de 
22°C. 
Zaltash et al. (2006) apresentaram resultados experimentais de um sistema compacto de 
cogeração baseado em uma microturbina Capstone de 30kWe, uma unidade recuperadora de 
calor, um chiller de absorção BrLi/H2O de 35 kWt e uma roda desumidificadora. Foram reali-
zados testes com três modos distintos de operação da planta: (a) microturbina + unidade recu-
peradora, (b) microturbina + unidade recuperadora + chiller de absorção, (c) microturbina + 
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unidade recuperadora + chiller de absorção + roda desumidificadora. Os gases de exaustão 
tiveram seu calor residual recuperado de 275°C a 124°C e depois descarregados na atmosfera. 
A potência elétrica da microturbina foi ajustada em 20 kW em todos os testes para que fosse 
garantida essa potência em diversas temperaturas do ambiente. Os testes destacaram o com-
portamento de todo o sistema para diversas temperaturas de ambiente variando entre 17,2°C e 
30,0°C. Os resultados da configuração “(b)” mostraram que uma temperatura ambiente maior 
levou a menores valores de eficiência para a microturbina, maiores valores de calor residual 
disponível nos gases de exaustão, maior entrada de calor no chiller de absorção, maior capa-
cidade de refrigeração produzida e maior COP. O calor recuperado dos gases de exaustão pela 
unidade recuperadora variou de 37,9 kW a 40,8 kW para produção de 33,9 kW a 36,1 kW de 
água quente a 82,2°C. Foi estimada uma perda da ordem de 10% do calor recuperado dos 
gases para o calor cedido pela água ao gerador. O calor investido no chiller de absorção pro-
porcionou capacidades de refrigeração entre 19 kWt a 26kWt. O COP foi avaliado entre 0,56 e 
0,72, calculado com base no calor fornecido pela água quente. O calor recuperado se revelou 
insuficiente para acionar o chiller a máxima capacidade (35 kWt). A temperatura da água ge-
lada atingiu 12°C, e não 7°C, como projetada. Foi concluído que para se chegar à temperatura 
de 7°C seria necessário fornecer uma potência térmica de 50 kWt ao gerador. A eficiência da 
microturbina variou entre 18% a 20% e a eficiência de cogeração entre 53% e 55%.  
Cláudio et at. (2007) estudaram e desenvolveram um sistema de controle para as variá-
veis de um sistema compacto de cogeração constituído por uma microturbina Capstone de 30 
kWe a GLP e um chiller de absorção BrLi/H2O Thermax de 35 kWt refrigerado a água. Foi 
elaborado um modelo computacional em plataforma Matlab para a simulação dinâmica da 
planta. O modelo ajudou na confiabilidade dos dados adquiridos e na previsão do comporta-
mento de todo o sistema de cogeração. Os testes preliminares mostraram uma potência elétri-
ca máxima de 19,5 kW e produção de 57 kW de água quente a 87°C. O calor recuperado a-
cionava o chiller de absorção que atingia uma capacidade de refrigeração de 24 kWt com pro-
dução de água gelada a 7,8°C. O COP resultou em 0,42 para este teste, sendo observado um 
máximo de 0,46 em outras condições, portanto menor que o COP de 0,6 indicado pelo fabri-
cante. As eficiências elétrica e de cogeração obtidas foram de 21% e 83%. Os resultados apre-
sentados foram obtidos com a temperatura da água de resfriamento do chiller a 28°C.  
Nessa mesma linha de pesquisa, o LabCET vem realizando estudos em cogeração en-
volvendo a aplicação de microturbinas, motogeradores, trocadores de calor acoplados à chil-
2. Cogeração e fundamentos 11 
 
 
lers de absorção (Rücker et al., 2004; Rossa et al., 2007; Bazzo et al., 2007, Bazzo et al. , 
2008, Rossa et al., 2009; Carvalho, et al., 2009a e Carvalho, et al., 2009b). 
O trabalho desenvolvido por Bazzo et al. (2007) contemplou o estudo de plantas de co-
geração de pequena escala associando-se motogeradores e microturbinas a trocadores de calor 
e chillers de absorção para produção de água quente e água gelada, respectivamente. Os resul-
tados apontam para produção de até 25 kW de energia elétrica e 33 kW de água quente a      
92 °C, com uma eficiência de cogeração de 51%.  
Rossa (2007) demonstrou a viabilidade técnica do acionamento de um chiller de absor-
ção H2O/NH3 para climatização com água quente pressurizada, mas originalmente operado 
por gás natural, a uma microturbina Capstone com potência nominal de 28 kWe, por intermé-
dio de trocador de calor e uma caldeira de recuperação. 
No último trabalho desenvolvido por Bazzo et al. (2008) foi realizada uma análise de 
pré-viabilidade econômica da planta em horário de ponta, considerando investimentos reali-
zados no projeto na ordem de US$ 62.800,00 e suprimento de gás natural fornecido pela con-
cessionária local (ScGás). O prazo de retorno do capital investido foi calculado em 15,5 anos, 
para uma taxa interna de retorno de 13,4%. A eficiência desenvolvida pela microturbina foi de 
21% para a potência de 25 kWe e 38% para a eficiência da planta no modo cogeração, com o 
uso de máquinas de refrigeração e climatização. O valor relativamente baixo encontrado para 
a eficiência global foi atribuído à combinação dos equipamentos atualmente disponíveis no 
mercado e falta de gerenciamento da carga térmica pelo termoacumulador e fan coils utiliza-
dos na climatização. Além disso, parcela significativa de perdas é atribuída à rejeição de calor 
durante a atuação de um damper instalado na chaminé que desvia o fluxo dos gases direta-
mente para o meio ambiente para evitar a sobre pressão na caldeira de recuperação. Ao conta-
bilizar o aproveitamento complementar da energia residual dos gases de exaustão na chaminé, 
tanto quanto o calor rejeitado com a atuação do damper, foi avaliado que a eficiência de coge-
ração poderia alcançar valores próximos a 65%. 
No trabalho de Carvalho, et al. (2009a) foram apresentados resultados preliminares da 
mesma planta de cogeração utilizando um chiller de absorção para refrigeração com capaci-
dade nominal de 13,3 kWt acionado por vapor. O teste relatado apresentou uma produção de 
eletricidade de 25 kW e geração vapor de 19,8kW. A capacidade de refrigeração obtida foi de 
9,8 kW. Os resultados apontaram 22,7% e 40,7% de eficiência para a microturbina e planta de 
cogeração, respectivamente. A eficiência da caldeira foi avaliada em 92%. O COP foi calcu-
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lado igual a 0,49, baseado no calor fornecido pelo vapor ao gerador. Em outro trabalho repor-
tado por Carvalho, et al. (2009b), foram apresentados resultados de quatro modos de operação 
da planta. Os modos contemplaram diversas potências elétricas, utilização de vapor e água 
para acionamento do chiller, utilização de fan coils e termoacumulador para consumo da ca-
pacidade de refrigeração produzida. Os resultados mostraram melhor desempenho da planta 
de cogeração para plena carga da microturbina e utilização do vapor para acionamento do 
chiller. Não foi possível controlar a temperatura da água gelada produzida com uso dos fan 
coils e do termoacumulador, apontando para a necessidade da instalação de dispositivos de 
controle da carga térmica produzida. 
Diante da diversidade de procedimentos utilizados na literatura, procurou-se inicialmen-
te identificar e reunir apenas os parâmetros mais representativos para análise e comparação 
dos diferentes sistemas de cogeração pela 1ª Lei da Termodinâmica. Duas eficiências de coge-
ração são definidas: a primeira considerando a produção de água quente ou vapor como pro-
duto (2.3) e a segunda considerando a capacidade de refrigeração produzida por um chiller 
como produto (2.4), quando for o caso, a saber: 
2- 4 ,-&	 (2.1) 
25 4 &'	&	 (2.2) 
2	(,6 4 ,- 7 &'	&	  (2.3) 
2	(,66 4 ,- 7 &)	&	  (2.4) 
 4 &)	&'	 (2.5) 
onde ηe corresponde à eficiência elétrica do acionador, ηt à eficiência térmica, ηcog à eficiência 
de cogeração e COP ao coeficiente de performance do chiller de absorção ou adsorção quan-
do houver, We corresponde à potência elétrica produzida, Qcomb à energia atribuída ao com-
bustível,
 
Qcalor à energia térmica aproveitada, seja para geração de vapor, água quente ou utili-
zação direta pelos gases de exaustão e Qfrio à capacidade de refrigeração produzida. 
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Adicionalmente, para avaliar a economia de energia observada em sistemas de cogera-
ção pode-se utilizar o índice de “economia de energia primária” (primary energy savings - 
PES), conforme mostrado na equação (2.6).  
% 4 1 9 :;:<  (2.6) 
Este índice é baseado nas “taxas de energia primária” (primary energy rate - PER) pra-
ticadas para a geração combinada e separada, de acordo com as equações (2.7) e (2.8).  
:< 4 ,- 7 &'	 7 &)	&	  (2.7) 
:; 4 ,- 7 &'	 7 &)	,-2-,	




onde ηe,conv corresponde à eficiência elétrica convencional de uma planta termelétrica, estima-
do em 30%, ηqueimador à eficiência térmica de um queimador utilizado para aquecimento, esti-
mado em 90% e COPconv ao coeficiente de desempenho de uma  máquina para condiciona-
mento de ar por compressão mecânica de pequeno porte, estimado em 3. 
Nas equações (2.7) e (2.8) são contabilizados apenas os produtos finais da planta de co-
geração. Assim, quando o calor é utilizado para acionar um chiller de absorção e produzir 
uma capacidade de refrigeração, deve-se considerar Qcalor igual a 0.  
A Tabela 2.3 apresenta um resumo dos trabalhos experimentais de cogeração em pe-
quena escala baseados em microturbina com as potências e eficiências desenvolvidas. Como a 
maioria dos trabalhos não fornece informações a respeito das potências auxiliares consumidas 
para nos sistemas, tais como a energia consumida pelas bombas, ventiladores e dispositivos 
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Colombo et al. (2007) 100 163,5 - 60 - 31,5 83,0 - 0,38 - 
Orlando et al. (2009) 25 43,9 - 85 - 22,7 62,6 - 0,17 - 
Ho et al. (2004) 24 58,0 31 84 7 20,5 70,1 47,0 -0,02 0,53 
Zaltash et al. (2006) 20 36,1 26 82,2 12 20,0 56,1 46,0 -0,05 0,72 
Cláudio et al. (2007) 19,5 57,0 24 87 7,8 21,1 82,6 47,0 -0,01 0,42 
Rossa et al. (2007) 25 19,8 9,9 151,4 4,7 22,7 40,7 31,7 -0,17 0,49 
 
Pode ser observado pela Tabela 2.3 que todos os sistemas que fizeram o uso de chillers 
de absorção apresentam o índice PES menores que 0. Esse resultado indica que não foi obtida 
uma economia de energia para sistemas com demanda de eletricidade e frio quando compara-
da com a produção separada. Isso é atribuído aos baixos valores desenvolvidos de COP atu-
almente pelos chillers de absorção. Para esses casos, pode-se dizer que ainda é preferível pro-
duzir energia numa grande termelétrica e depois utilizar um chiller de compressão mecânica 
para a produção da capacidade de refrigeração desejada. No entanto, nota-se uma significativa 
economia quando há apenas demanda de eletricidade e calor. 
Apesar da unificação dos índices escolhidos para avaliação dos trabalhos de cogeração, 
ainda há uma dificuldade muito grande para realizar uma comparação objetiva dos resultados 
apresentados em cada trabalho. Os resultados são dependentes de muitas variáveis, as quais 
deveriam ser semelhantes para uma comparação verdadeira. As temperaturas do ambiente, da 
água quente ou do vapor produzido e da água gelada influenciam muito no desempenho dos 
sistemas. A temperatura ambiente é uma variável difícil de ser controlada e deve ser conside-
rada na avaliação dos parâmetros de desempenho, principalmente em trabalhos envolvendo 
turbinas. Entretanto, o valor real da produção de vapor, água quente ou água gelada a uma 
determinada temperatura pode ser acessado quando é realizada uma abordagem pela análise 
exergética ou 2ª Lei da Termodinâmica. 
Atualmente o conceito de exergia é amplamente utilizado como parâmetro na avaliação 
de sistemas térmicos, evoluindo inclusive para a proposição da eficiência exergética: 
1 4 		 (2.9) 
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onde 	 corresponde à exergia atribuída ao combustível e 	 à exergia atribuída aos 
produtos de um sistema ou subsistema.  
As exergias associadas aos produtos térmicos (calor e frio) mais a eletricidade produzi-
da são calculadas conforme a equação (2.10): 
	 4 & @1 9 A#AB 7 ,- (2.10) 
onde &  é a potência térmica produzida de vapor ou água quente ou, quando for o caso, a ca-
pacidade de refrigeração produzida, T0 é a temperatura de referência e Tp a temperatura do 
produto da planta. 
Para fins de comparação, a exergia do combustível pode ser estimada conforme a equa-
ção abaixo: 
	 4 1,05 E &	 (2.11) 
Se avaliada pela eficiência exergética, os resultados de desempenho apresentados pela 
Tabela 2.3 levam a conclusões distintas. Para essa avaliação, foi utilizada a equação (2.10) 
para tornar os fluxos energéticos em fluxos exergéticos. Os resultados podem ser observados 
na Tabela 2.4. 














(produto = calor) 
εcog.II [%] 
(produto = frio) 
εchiller 
[-] 
Colombo et at. (2007) 100 7,4 - 60 - 35,2 - - 
Orlando et at. (2009) 25 17,2 - 85 - 28,0 - - 
Ho et at. (2004) 24 9,6 1,9 84 7 27,3 21,1 19,5 
Zaltash et at. (2006) 20 5,8 1,1 82,2 12 24,6 20,1 19,5 
Cláudio et at. (2007) 19,5 9,8 1,4 87 7,8 30,2 21,5 14,1 
Rossa et at. (2007) 25 5,9 0,7 151,4 4,7 26,7 22,2 11,4 
 
Apesar dos altos valores de eficiência de cogeração da Tabela 2.3, a baixa exergia atri-
buída à produção de água quente nos trabalhos citados derruba os valores de eficiência quan-
do as plantas de cogeração são avaliadas pela 2ª Lei. 
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2.2 CHILLERS DE ABSORÇÃO  
O calor residual dos acionadores primários pode ser utilizado de maneira direta para 
processos que demandam calor ou pode-se investir essa energia térmica em tecnologias termi-
camente ativadas. Dentre as mais comuns, destacam-se os chillers de absorção, os chillers de 
adsorção e os desumidificadores dessecantes (Wu e Wang, 2006). Essas tecnologias podem 
ser acionadas por vapor, água quente ou diretamente pelos gases de exaustão provenientes dos 
acionadores primários. Cada tecnologia é recomendável para um nível de temperatura dispo-
nível, conforme mostrado na Tabela 2.5. 
Tabela 2.5 – Tecnologias compatíveis com os acionadores primários (Wu e Wang, 
2006). 
Acionador Primário T [°C] Tecnologia compatível 
Turbina a gás ~540 Absorção de duplo ou triplo efeito 
Célula combustível óxido-sólida ~480 Absorção de duplo ou triplo efeito 
Microturbina ~320 Absorção de simples ou duplo efeito 
Célula a combustível ácido fosfórica ~120 Absorção de simples ou duplo efeito 
Motor Stirling ~90 Desumidificação, adsorção ou absorção simples efeito 
Motor a combustão interna ~80 Desumidificação, adsorção ou absorção simples efeito 
Célula combustível tipo PEM ~60 Desumidificação, adsorção ou absorção simples efeito 
 
Os chillers de absorção são os equipamentos mais recomendáveis para acoplamento em 
acionadores primários que apresentam uma fonte de calor a altas temperaturas. Esses equipa-
mentos produzem uma capacidade de refrigeração a partir de uma fonte de calor, com um 
consumo de energia elétrica de cerca de 10% de máquinas de compressão convencionais de 
mesma capacidade. As fontes de calor podem ser obtidas a partir de querosene, gás natural, 
vapor d’água, energia solar ou rejeito térmico de algum processo. 
Diferentemente de um ciclo por compressão mecânica, o aumento de pressão é propor-
cionado por uma bomba e não por um compressor. O fluido de trabalho é comprimido no es-
tado líquido, com menor gasto de energia elétrica. Posteriormente, uma fonte térmica fornece 
o calor necessário para a separação da solução, cuja demanda energética é a mais expressiva 
no ciclo. Os fluidos de trabalho de um sistema de absorção são geralmente formado pelos 
pares H2O/NH3 e BrLi/ H2O. 
A Figura 2.2 e Figura 2.3 mostram comparativamente os sistemas de compressão mecâ-
nica de compressão térmica. Em um ciclo de absorção H2O/NH3 o compressor é substituído 
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pela combinação de um absorvedor, uma bomba, um trocador de calor, um gerador, uma vál-
vula e um retificador. Esse grupo de componentes absorve vapor de amônia do evaporador e 
entrega vapor a alta pressão para o condensador, assim como o compressor. O absorvedor é 
alimentado com uma solução fraca de amônia que absorve o vapor de amônia proveniente do 
evaporador. A absorção da amônia pela água é um processo exotérmico. Se não houver retira-
da de calor, a temperatura aumenta e o processo de absorção pára. A solução formada no ab-
sorvedor é bombeada para uma pressão mais elevada através da bomba e entregue ao gerador 
passando pelo trocador de calor. No gerador, a solução entregue pela bomba recebe calor de 
uma fonte térmica. Parte da amônia presente na solução evapora, levando ainda consigo uma 
pequena quantidade de água. Nesse caso, ainda é necessária a presença de um retificador a 
jusante do gerador para condensar a máxima quantidade de água evaporada junto com a amô-
nia e aumentar ao máximo o grau de pureza da amônia. A amônia, que funciona como refrige-
rante, circula então pelo condensador, válvula de expansão e evaporador, sendo responsável 
pela produção da capacidade de refrigeração no ciclo. Uma válvula instalada entre o gerador e 
o absorvedor garante a diferença de pressão entre a solução fraca e a solução forte em amônia. 
A solução fraca deixa o gerador através dessa válvula, passando pelo trocador de calor e a-
quece a solução forte bombeada do absorvedor. A solução fraca absorve o vapor de amônia a 
baixa pressão no absorvedor e o ciclo se repete (Gosney, 1982). 
 
 
Figura 2.2 – Sistema de compressão mecânica Figura 2.3 – Sistema de compressão térmica 
No par BrLi/ H2O, a água é a substância evaporada no gerador e que trabalha como re-
frigerante. Como o BrLi é um sal, não é necessária a presença de retificadores após o gerador, 
pois o vapor obtido é de água pura. Neste sistema deve-se atentar para que não haja cristaliza-
ção no retorno ao absorvedor, quando a solução é forte (maior concentração de BrLi) e a tem-
peratura é baixa.  
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Chillers de absorção H2O/NH3 podem ser utilizados para fins frigoríficos, pois podem 
alcançar valores negativos de temperatura de evaporação sem congelamento, ao contrário do 
par BrLi/H2O, que tem limitação de 0°C, devido ao congelamento da água. 
Outra diferença entre os sistemas de absorção é o modo como o calor é rejeitado pelo 
ciclo, podendo ser a ar ou a água. Ciclos que utilizam o par H2O/NH3 apresentam geralmente 
altas temperaturas de condensação e podem ser refrigerados a ar, ao contrário do par         
BrLi/H2O, que, por possuírem temperaturas de condensação mas baixas, são refrigerados a 
água e necessitam de torre de resfriamento. As principais diferenças entre os pares H2O/NH3 e 
BrLi/H2O são apresentadas na Tabela 2.6. 
Tabela 2.6 – Principais diferenças entres os chillers de H2O/NH3 e BrLi/H2O (Pereira, 
2006) 
H2O/NH3 BrLi/H2O 
Não apresenta pressão negativa no ciclo 
Apresenta pressão negativa no ciclo - pode ocorrer 
infiltração 
Permite temperatura de evaporação negativa 
Alta temperatura de evaporação. Evaporação somente 
em temperaturas acima de 5°C e 7°C 
Condensação em temperaturas mais elevadas. Permite 
condensação a ar. 
Baixa temperatura de condensação 
Não necessita de torre de resfriamento a água, logo não 
tem consumo de água 
Necessita de torre de resfriamento a água 
Permite reaproveitamento de calor Não permite reaproveitamento de calor 
Não precisa de bomba a vácuo Necessita de bomba de vácuo 
Baixa manutenção. Não requer manutenção freqüente 
Manutenção freqüente, principalmente  
na torre de resfriamento. 
Menor consumo elétrico Maior consumo elétrico 
Não apresenta cristalização Apresenta cristalização 
Menor eficiência do ciclo Maior eficiência do ciclo 
Não agride o meio ambiente Não agride o meio ambiente 
 
Uma característica que favorece a competitividade dos sistemas de absorção de 
H2O/NH3 para fins frigoríficos é que seu COP decresce menos que o COP das máquinas de 
compressão mecânica quando se abaixa a temperatura de evaporação. De acordo com Gosney 
(1982), uma redução na temperatura de evaporação de 0°C para -20°C leva a uma redução de 
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até 54% no COP para máquinas de compressão mecânica, enquanto que na compressão térmi-
ca essa redução é da ordem de 27%.  
Os sistemas de absorção são caracterizados como de simples, duplo ou triplo efeito, de-
pendendo de quantas vezes a fonte de calor é utilizada. As máquinas de simples efeito têm sua 
competitividade com os chillers de compressão comprometida, devido ao baixo COP desen-
volvido. Nos sistemas de multi-efeito, geradores adicionais são incorporados ao ciclo com o 
objetivo de aumentar seu desempenho quando uma fonte de calor a alta temperatura é dispo-
nível. Apesar de desenvolverem COP’s mais elevados, os sistemas de multi-efeito apresentam 
um custo mais elevado e não têm a mesma disponibilidade de mercado nem a maturidade 
tecnológica dos chillers de simples efeito (Herold et al., 1996).  
A Tabela 2.7 resume as características das tecnologias de absorção disponíveis: 
Tabela 2.7 - Características das tecnologias de absorção disponíveis (Wu e Wang, 2006). 
Sistema Fonte de calor [°C] Fluido de Trabalho COP 
Simples efeito 80-110 BrLi/ H2O 0,7+ 
Simples efeito 120-150 H2O/NH3 0,5 
Duplo efeito 120-150 BrLi/ H2O 1,2+ 
Duplo efeito 180-200 H2O/NH3 0,8-1,2 
Triplo efeito 200-230 BrLi/ H2O 1,4-1,5 
Para o par BrLi/H2O, a Figura 2.4 mostra o comportamento do COP em função da tem-
peratura da fonte quente para sistemas de simples, duplo e triplo efeito. 
 
Figura 2.4 – COP em função da temperatura da fonte quente para sistemas BrLi/H2O de    
multi-efeito (Grossman, 2001) 
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Apesar dos COP´s desenvolvidos pelos chillers de absorção serem apreciavelmente me-
nores que os chillers de compressão mecânica, para se obter uma comparação mais conclusiva 
deve-se considerar também as perdas de transmissão e distribuição da energia elétrica produ-
zida a partir de uma central, que chega a ser da ordem de 5 a 20% (Lora, 2007). A energia 
elétrica é uma energia mais nobre e cara que energia na forma de calor. Assim, os sistemas de 
absorção são geralmente utilizados quando o preço da energia térmica se torna mais atraente 
para refrigeração, mesmo para os baixos valores de COP, que o preço da energia elétrica em 
sistemas de compressão mecânica com o COP mais elevado.  
O uso da tecnologia de refrigeração por absorção manteve-se limitado a grandes plantas 
industriais, como do setor petroquímico, fertilizantes e de alimentos por muito tempo. Nos 
últimos anos os chillers de absorção vêm ganhando espaço também nos setores comerciais e 
de prestação de serviço, onde baixas cargas são requeridas, principalmente quando associadas 
fontes de energia de baixo custo e menos nobres que a eletricidade. Alguns dos principais 
fabricantes de chiller de absorção em pequena escala são a Robur, com máquinas com capa-
cidades a partir de 5 TR e Thermax e Yazaki, com capacidades a partir de 10 TR. 
Lindmark (2005) realizou extenso estudo sobre sistemas de refrigeração por absorção. 
Conclui-se que o uso de sistemas de absorção em pequena escala com queima direta pode 
levar à redução das emissões de CO2 em 84%, quando comparados a sistemas de compressão 
mecânica onde a geração elétrica é baseada em termelétricas. O estudo também se estendeu 
ao uso dessas máquinas em sistemas de cogeração de pequena escala. Foram analisados diver-
sos cenários em diferentes países e concluiu-se que existem perspectivas favoráveis à difusão 
dessa tecnologia. 
Diversos trabalhos têm concentrado esforços na tentativa de aumentar o COP e obter 
uma gama maior de cenários favoráveis à aplicação de sistemas por absorção. No trabalho de 
Bazzo et al. (2008), o uso de água quente e vapor para acionamento de chillers de absorção 
atendeu a uma carga térmica da ordem de 7,5 kW para uma máquina de climatização e de      
7 kW para uma máquina de refrigeração. A conversão da fonte térmica de gás natural para a 
caldeira de recuperação alcançou COP’s da ordem de 0,4 com água quente e 0,3 com vapor, 
para máquina de climatização e máquina de refrigeração, respectivamente. O COP foi avalia-
do contabilizando a energia entregue pelos gases de exaustão à caldeira de recuperação. 
Benito (2007) apresentou uma modelagem computacional de um ciclo de refrigeração 
por absorção de uma máquina ROBUR acionado por queima direta de GLP com produção de 
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17,6 kWt de água gelada a 7°C e 35 kWt de água quente a 50°C. O modelo desenvolvido a-
ponta que os parâmetros mais sensíveis à variação da vazão de água gelada e água quente são 
as pressões de evaporação e condensação, as capacidades de refrigeração e de rejeito, a vazão 
do refrigerante e a efetividade do absorvedor resfriado por água. Os resultados das simulações 
foram validados com os resultados obtidos por Pereira (2006), o qual instrumentou e realizou 
testes na unidade de refrigeração citada. Foram variadas as vazões de água gelada e quente 
com o intuito de encontrar os valores que promoviam a maximização dos parâmetros de de-
sempenho. Os trabalhos foram desenvolvidos em conjunto como parte de um projeto em par-
ceria entre a Universidade Federal do Paraná e a PUC - Rio de desenvolvimento e otimização 
de refrigeradores de absorção de 1 a 20 TR movidos a gases quentes. 
Izquierdo, et al. (2009), publicaram resultados experimentais de um sistema de refrige-
ração por absorção BrLi/H2O resfriado a ar e acionado por energia solar. O sistema consiste 
de um conjunto de coletores solares planos que aquecem um tanque de armazenamento de 
água quente entre 85°C e 105°C e fornece calor ao gerador da máquina de refrigeração. O 
teste apresentado foi realizado durante um dia inteiro. O sistema atingiu a temperatura mínima 
para acionamento da máquina de refrigeração às 9 horas da manhã e se manteve em funcio-
namento até as 17 horas. A potência de calor média fornecida pela água quente ao gerador foi 
de 8 kW e a capacidade de refrigeração média obtida foi de 4 kW, com produção de água ge-
lada a 18°C. O COP calculado pela capacidade de refrigeração produzida pelo calor fornecido 
de água quente foi de 0,5, sendo este valor reduzido para 0,08 quando considerada a energia 
solar disponível. 
Keçeciler, et al. (2000) avaliaram experimentalmente um chiller de absorção BrLi/H2O 
operado por energia geotérmica. Água quente era extraída a aproximadamente 180 m de pro-
fundidade a 60°C. Uma extensa investigação foi realizada sobre o COP para várias temperatu-
ras de evaporação, condensação, do absorvedor e do gerador. Os valores variaram de 0,1 e 
0,8. Para valores exeqüíveis das temperaturas dos componentes, o COP foi avaliado em 0,2. 
Apesar de ser considerado um valor baixo, o sistema foi concluído viável devido ao custo 
zero da energia geotérmica. 
Os resultados obtidos por Fernandéz-Seara, et al. (1998) corroboraram outros resultados 
disponíveis na literatura ao observarem, através de resultados experimentais, a redução do 
COP de chillers H2O/NH3 quando há um aumento na temperatura de absorção ou condensa-
ção e redução na temperatura de evaporação. Também foi observado que o aumento nas irre-
versibilidades termodinâmicas resultou numa redução do COP. Foi observado que o COP 
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possui um valor ótimo a ser encontrado dependente da temperatura do gerador. Mais tarde, 
Fernandéz-Seara e Vásquez (2001) apresentaram os resultados de uma simulação computa-
cional do comportamento do COP para diversos parâmetros no ciclo em chillers H2O/NH3 de 
simples efeito. A Figura 2.5 mostra o comportamento do COP em função da temperatura no 
gerador para diversas da água de resfriamento na saída da torre. 
 
Figura 2.5 – COP em função da temperatura do gerador e água de resfriamento na saída da 
torre (Fernandéz-Seara e Vásquez, 2001) 
Para todas as curvas da água de resfriamento na saída da torre foi observado um valor 
ótimo de COP, variando de 75°C para água a 7°C até 170°C para água a 32°C. Esse mesmo 
comportamento foi destacado por Colonna e Gabrielli (2003) nos seus estudos em sistemas de 
cogeração. 
Bulgan (1997) estudou a operação de refrigeradores do tipo H2O/NH3 utilizando fontes 
de calor a baixas temperaturas (85 a 110°C). Considerando a temperatura da fonte de calor 
como uma variável de entrada, Bulgan (1997) simulou a influência sobre o COP para vários 
parâmetros de operação, inclusive a temperatura da água de resfriamento. As simulações de-
monstraram que o COP decresce rapidamente com a redução da temperatura do gerador, mas 
uma escolha cuidadosa dos valores dos parâmetros de operação pode tornar o COP maior que 
0,5 se a água de resfriamento estiver disponível a uma temperatura adequada. Entretanto, as 
condições de operação para a máxima eficiência não seriam as mesmas para aquelas determi-
nadas utilizando um critério de otimização econômica. O autor então sugere que o critério de 
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otimização deve ser empregado para maximizar a taxa interna de retorno com a restrição de 
um valor mínimo para o COP.  
Horuz e Callander (2004) reportaram os resultados de testes em uma unidade modifica-
da de um chiller de absorção H2O/NH3 da marca ROBUR ACD-3600, com capacidade de 10 
kWt para produção de água gelada a 7°C. Os testes foram realizados em máquinas arrefecidas 
a ar e a água. O objetivo dos testes era observar o comportamento do COP e da capacidade de 
refrigeração para diferentes temperaturas da água gelada produzida e diferentes taxas de calor 
fornecidas ao gerador. Os resultados dos testes são mostrados na Figura 2.6 para uma tempe-
ratura ambiente de 19°C e da água de arrefecimento de 16°C. 
 
 
Figura 2.6 – Capacidade de refrigeração e COP em função do calor fornecido ao gerador  
(Horuz e Callander, 2004)  
Por fim, Fan, et al. (2007) fez uma revisão das tecnologias de sorção empregadas em re-
frigeração solar. As tecnologias pesquisadas são extensivas à cogeração, por se tratarem do 
uso de fontes de calor de baixa temperatura. As tecnologias foram divididas pelas três finali-
dades principais: climatização (8°C – 15°C), refrigeração para conservação de alimentos (0°C 
– 8°C) e produção de gelo ou congelamento (<0°C) e explorado o atual estado-da-arte da 
tecnologia.
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3 Fundamentos de exergia e exergoeconomia 
Nos últimos anos a análise exergética tem sido considerada como uma importante fer-
ramenta para uma avaliação real e aperfeiçoamento de sistemas energéticos (Szargut et al., 
1988, Kotas,1995, Bejan et al., 1996). Do ponto de vista termodinâmico, a exergia é definida 
como a energia disponível para realização de trabalho quando um sistema ou fluxo é trazido 
ao equilíbrio com o ambiente. De modo geral toma-se como estado de referência (dead state) 
a temperatura de 25°C e pressão de 1 atm. Um sistema em equilíbrio com esse estado não 
apresenta potencial algum para a realização de trabalho. 
Apesar de claramente definida, o conceito de exergia ainda é pouco difundido e muitas 
vezes mal compreendido. Diversos autores têm juntado esforços para contribuir com a com-
preensão do significado e da importância do emprego desse conceito. 
Rosen (2002) chama atenção para o emprego inapropriado da palavra “energia”, quando 
referenciando a indisponibilidade de uma fonte energética, como em “crise energética”, ou 
quando se referindo ao uso apropriado de uma fonte energética, como em “conservação de 
energia”. Em ambos os casos, é evidente que quando as pessoas se referem à “energia”, eles 
querem na verdade, se referir à “exergia”. Enquanto a energia no meio é invariável e sempre 
conservada nos processos, a exergia disponível sempre diminui e sempre tem uma parcela 
destruída nos processos. Portanto, de fato, é a exergia que possui valor agregado, é a commo-
dity pela qual as pessoas estão dispostas a pagar. Como é o caso dos combustíveis fósseis, que 
apresentam uma alta exergia, ao contrário de outras fontes energéticas de menor valia, como a 
solar, que apresentam pouca exergia. 
Çengel et al. (2002) afirma que as eficiências são mais significativas quando calculadas 
pela análise exergética ao invés da análise energética, por representarem melhor a proximida-
de a um processo ideal. Num sistema ideal a eficiência exergética será igual a 100% e sua 
eficiência será igual à eficiência de Carnot. Dessa forma, a realização da análise exergética 
pode revelar o quanto realmente é possível aprimorar sistemas energéticos pela redução das 
ineficiências no sistema.  
Kanoglu et al. (2007) discute a importância e as implicações do emprego da eficiência 
exergética para avaliação de sistemas térmicos. Para fundamentar seu ponto de vista, o autor 
aplica a eficiência exergética a plantas convencionais a vapor e a gás, geotérmicas e de coge-
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ração. O autor prova que o emprego da eficiência é mais explicativo e objetivo, apesar de 
ainda ser pouco difundida.  
Na ausência de efeitos nucleares, magnéticos, elétricos e de tensões superficiais, a exer-
gia total de um sistema é calculada por:  
 4  7  7  7 # (3.1) 
ou  
 4  7  7  7 # (3.2) 
onde ec é a exergia cinética, ep é a exergia potencial, ef  a exergia física e e0 a exergia química.  
As energias cinética e potencial de um sistema podem ser convertidas totalmente em 
trabalho podendo, portanto, serem consideradas como energias nobres. 
Exergia física é definida como a máxima quantidade de trabalho que pode ser produzida 
num processo quando o sistema é trazido do seu estado inicial para o estado de referência por 
processos físicos envolvendo apenas interação térmica com o ambiente, conforme mostrada 
na equação (3.3). 
 4 FG 9 #H 7 A#F+G 9 +#H (3.3) 
onde h significa entalpia, s entropia e os subscritos 1 e 0 indicam estado inicial e estado de 
referência, respectivamente. 
A exergia química de um sistema será zero quando esse estiver em equilíbrio químico 
com o ambiente. A exergia química é constituída de duas parcelas. Uma parcela é referente à 
pressão parcial dos componentes químicos de um sistema em relação às pressões parciais des-
ses componentes da forma como são encontrados na atmosfera, conforme equação (3.4). 
# 4 :A#IJ ### (3.4) 
onde R é a constante universal dos gases e P00 a pressão parcial de um dado componente quí-
mico. 
A outra parcela contempla a reação química de uma substância com o oxigênio como 
encontrado no ambiente em uma ou mais substâncias de referência como por exemplo, na 
combustão do CO, conforme equação (3.5).  
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#,< 4 9KL#,< 7 #,< 9 12 #,M (3.5) 
onde  ∆L#,< é o trabalho líquido produzido quando o monóxido de carbono é trazido ao equi-
líbrio químico com o ambiente através da sua combustão.  
A forma geral do balanço de exergia para um volume de controle é dado pela equação 
(3.6). OOP 4 Q R1 9 A#AS & 9 R, 9 # OTOP S7 Q !  9-
5 Q !  9 U)  
(3.6) 
onde O OP⁄  é a variação de exergia em um volume de controle, &  um fluxo de calor, !  a 
vazão mássica de um fluxo que entra ou sai do volume de controle e  a exergia destruída no 
processo.  
Na avaliação exergética de sistemas, além da eficiência exergética (ε), outro parâmetro 
deve ser considerado. A razão de destruição de exergia (y) diz respeito à contribuição percen-
tual da destruição de exergia em um subsistema em relação à exergia total disponível do com-
bustível, conforme a equação (3.7). 
., 4 ,	,5	5' (3.7) 
onde a exergia destruída em um sistema ou processo é contabilizada pela equação (3.8): 
, 4 	, 9 	, (3.8) 
onde o subscrito k representa um determinado subsistema. 
Burbano, et al. (2008) apresentaram um estudo comparativo de quatro sistemas de trige-
ração para suprimento de uma demanda de 2,3 MW de eletricidade, 25 kg/s de água gelada a 
5°C e 2 kg/s de vapor saturado a 5 bar para uma indústria de laticínios. Os resultados indica-
ram uma eficiência exergética de 26,47% para uma turbina a vapor associada a um chiller de 
compressão, 26,76% para uma turbina a vapor associada a um chiller de absorção, 41,40% 
para uma turbina a gás associada a um chiller de absorção e 41,25% para um ciclo combinado 
associado a um chiller de absorção. 
No trabalho de Carvalho, et al. (2009a) foi apresentada uma análise exergética da planta 
de cogeração existente no LabCET operando com a microturbina de 28 kW associado ao chil-
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ler de absorção para fins frigoríficos com capacidade de 13,3 kWt de refrigeração acionado 
por vapor. Os resultados mostraram eficiências exergéticas de 21,8%, 65,7% e 11,8% para a 
microturbina, caldeira de recuperação e chiller de absorção, respectivamente. Os resultados 
encontrados para os dois primeiros componentes foram considerados satisfatórios. A baixa 
eficiência do chiller foi atribuída à baixa exergia apresentada pela água gelada produzida. 
Conclui-se que a caldeira de recuperação e o chiller devem ser explorados para diversas pres-
sões de vapor para identificar as condições que desenvolvam os melhores valores de eficiên-
cia.  
Quando associada à análise econômica, a análise exergética dá origem à exergoecono-
mia, a qual fornece informações para o entendimento do processo de formação de custos de 
cada produto de um sistema térmico. O método da exergoeconomia ou termoeconomia con-
siste em atribuir custos aos fluxos exergéticos de um sistema e identificar os processos que 
justifiquem investimentos de forma que seja efetiva a redução do custo final dos produtos. 
No ano de 1990, um grupo de especialistas na área decidiu comparar suas metodologias 
resolvendo um problema simples de otimização de um sistema de cogeração com uma turbina 
a gás regenerativa e caldeira de recuperação: o problema CGAM, nomeado conforme as inici-
ais dos autores. As metodologias desenvolvidas foram apresentadas por Valero, et al. (1994), 
Tsatsaronis e Pisa (1994), Frangopoulos (1994) e Von Spakovsky (1994), sendo as duas pri-
meiras se sobressaindo sobre as demais.  
A metodologia utilizada aqui foi desenvolvida por Tsatsaronis e Pisa (1994) e mais tar-
de apresentada em Bejan et al. (1996). 
A equação (3.9) apresenta a forma geral do balanço de custos na exergoeconomia, que 
estabelece que todo custo investido num sistema ou processo deve ser agregado a seus produ-
tos: 
	 7 /5	5<W6 7 /5	5& 4 	 (3.9) 
Assim, o balanço de custo para um sistema com fluxos de massa, transferência de calor 
e realização de trabalho é expresso pela equação (3.10). 
Q ),) 7 =, 7 / 4 Q -,- 7 X, (3.10) 
onde: 
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) 4 )) 4 )F! ))H (3.11) - 4 -- 4 -F! --H (3.12) 
Y 4 YY 4 Y& R1 9 A#AS (3.13) Z 4 Z,- (3.14) 
Com apenas as equações de conservação de custo não é possível chegar a uma solução. 
Para tal, lança-se mão de equações auxiliares para cada subconjunto.  
Na avaliação termoeconômica, os dois principais parâmetros são: a diferença de custo 
relativa (r) e o fator exergoeconômico (f). O primeiro se refere ao aumento relativo no custo 
específico entre os combustíveis e os produtos de um componente. Esse parâmetro denota a 
contribuição de um subsistema no custo específico do fluxo, sendo mais significativa quanto 
maior seu valor. É expresso pela equação (3.15). 
* 4 , 9 ,,  (3.15) 
O fator exergoeconômico indica a parcela das fontes na agregação dos custos, se é mais 
representativa para o preço do subsistema (próximo a 1) ou para exergia perdida e destruída 
(próximo a 0). Este parâmetro é expresso pela equação (3.16). 
 4 // 7 F, 7 [,H (3.16) 
O fluxo de custo da exergia destruída ,  deve ser interpretado como a taxa de custo 
de combustível adicional que deve ser fornecida a um subsistema para cobrir a taxa de destru-
ição de exergia. É calculada conforme a expressão (3.17). 
, 4 ,, (3.17) 
Aplicando esses conceitos, Abusoglu e Kanoglu (2009a e 2009b) apresentaram uma a-
nálise energética, exergética e exergoeconômica de um sistema de cogeração baseado em mo-
tor diesel com produção de 25,3 MW de eletricidade e 8,1 ton/h de vapor a 170°C. Na primei-
ra parte do trabalho foi feita a apresentação da planta e a formulação das equações. Na segun-
da parte, as formulações desenvolvidas foram aplicadas para a planta e avaliados os resultados 
obtidos. A eficiência exergética encontrada foi de 40,6%, sendo a eletricidade responsável por 
40,3% e o vapor de 0,3%. Os componentes que apresentaram menores eficiências exergéticas 
foram a caldeira de recuperação e o condensador, com 11,4% e 16,6% respectivamente. Atra-
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vés da análise exergoeconômica foi calculado um custo da eletricidade de 10,3$/GJ. Cada 
componente da planta foi avaliado com base nos seus respectivos fatores exergoeconômicos. 
Rucker (2004) realizou uma análise de um sistema compacto de cogeração. Foram oti-
mizados os parâmetros operacionais e construtivos, bem como alocados custos exergéticos e 
exergoeconômicos aos produtos finais pela Teoria do Custo Exergético formulada por Lozano 
e Valero (1993). O sistema de cogeração consistia principalmente em uma microturbina a gás 
natural com uma capacidade nominal de geração elétrica de 28 kW associada a uma máquina 
de refrigeração por absorção BrLi/H2O com uma capacidade de refrigeração de aproximada-
mente 30 kWt e produção de água gelada a 6,7°C. A energia elétrica apresentou valores de 
custos unitários exergético e exergoeconômico de 2,4 e 16,4 US$/GJ, respectivamente. A 
água gelada apresentou valores unitários de custo exergético e exergoeconômico de 33,7 e 
231,3 US$/GJ, respectivamente. De acordo com o autor, pode-se obter uma redução nos cus-
tos de investimento em cerca de 3,25% através da otimização exergoeconômica, o que condu-
ziria a uma redução de 0,089% nos custos exergoeconômicos dos produtos finais: energia 
elétrica e água gelada. 
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4 Descrição da Planta Experimental 
4.1 DESCRIÇÃO GERAL 
A infra-estrutura laboratorial consiste de uma central para armazenamento e controle de 
gás natural comprimido (GNC), uma microturbina para geração de eletricidade, uma caldeira 
de recuperação adaptada a um trocador de calor tipo contracorrente e dois chillers de absorção 
H2O/NH3, sendo um para climatização e outro para refrigeração. Um sistema de aquisição de 
dados e diversos sensores para medição de temperatura, pressão e vazão compõe a instrumen-
tação do sistema. A relação de todos os equipamentos e instrumentação é apresentada no A-
pêndice F. 
A microturbina está conectada à rede do laboratório, para onde a energia elétrica produ-
zida é despachada. O calor residual disponível nos gases de exaustão é utilizado pelo subsis-
tema de recuperação para geração de vapor saturado até 6 bar ou água quente pressurizada. O 
calor segue para os chillers para produção de uma capacidade de refrigeração que é então 
consumida pelos fan coils, freezer ou resistências elétricas imersas no termoacumulador. 
Ambos os chillers podem ser acionados por água quente, mas apenas a máquina de re-
frigeração é adaptada para receber calor quando há geração de vapor. No último caso o calor é 
fornecido ao chiller à medida que ocorre condensação do vapor saturado nas paredes aletadas 
do gerador. A taxa de recuperação de calor dos gases de exaustão pode ser controlada pela 
pressão dentro do tambor separador. O direcionador de fluxo (damper) opera como um con-
trolador ON/OFF. Os gases de exaustão podem ser direcionados através do trocador de calor 
ou diretamente para a atmosfera. Dessa forma a pressão na caldeira pode ser mantida entre 
valores previamente estabelecidos e evitar uma eventual sobre pressão no sistema.  
Neste trabalho será considerada a planta de cogeração baseada na microturbina associa-
da ao chiller de absorção Robur ACF 60-00LB para refrigeração acionado por vapor e con-
sumo da capacidade de refrigeração pelas resistências elétricas imersas no termoacumulador. 
Os detalhes construtivos da planta, assim como a utilização do chiller de climatização Robur 
ACF 60-00 acionado por água quente foram apresentados no trabalho de Rossa (2007). Na 
Figura 4.1 é apresentada a planta com seus principais componentes e destacado o modo de 
operação que será explorado neste trabalho. Os sensores de pressão, temperatura e vazão es-
tão localizados nos pontos numerados. 




Figura 4.1 – Desenho esquemático da operação do sistema compacto de cogeração 
4.2 SUBSISTEMA DE ARMAZENAMENTO E CONTROLE DO GNC 
O subsistema de armazenamento e controle de GNC consiste de um feixe de seis cilin-
dros, instalado em área exclusiva, totalizando 150 Nm³ de capacidade, na pressão máxima de 
240 bar. O combustível armazenado garante uma autonomia de 12 horas para operação da 
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Figura 4.4 – Microturbina a gás nat
 
A sala da microturbina é isolada acusticamente, com janelas duplas e porta corta
Um sistema de exaustão de gases e r
ar da sala é construída de forma a atenuar ruídos 
vazamento de gás natural está instalado próx
4.4 SUBSISTEMA DE RECUPERAÇÃO DE 
O subsistema de recuperação de calor é responsável pela transferência da 
dual dos gases de exaustão par
para produzir água quente pressurizada 
dos gases, um trocador de calor instalado na chaminé, uma bomba de recircul
bor separador. 
  
onais à velocidade (277 V/AC e 96000 
erador é tratada através de uma sofisticada 
 tensão e freqüência em conformidade com a rede
e, uma tecnologia de combustão pré-misturada (
étrica da microturbina e reduz a emissão de 
ado através de um quadro 
ina pode ser executado manualmente no local ou remotamente 
 
ural. Figura 4.5 - Painel de chave
enovação de ar está disponível. A grelha de admissão de 
em freqüências mais gr
imo ao moto-gerador. 
CALOR 
a as máquinas de refrigeração. Ele foi pr
ou gerar vapor saturado. Consiste de
33 







aves. Um sensor de 
energia resi-
ojetado e construído 
 um direcionador 
ação e um tam-
4. Descrição da Planta Experimental
 
 
A tubulação de vapor e de água quente foi instalada sobre o telhado do 
parte inferior da plataforma (
do na parte inferior da plataforma, sendo instrumentado com visor de nível, válvula de seg
rança, eliminador de ar, purgas, manômetro e 
4.7).  
Figura 4.6 - Tubulação vapor e de água que
te do subsistema de recuperação de calor.
 
Na Figura 4.8 é mostrado o
lho da caldeira de recuperação é lida pelo pressostato e controlada pela placa de co
máquina frigorífica, que atua no direcionador de flux
Figura 4.8 - Trocador de calor
4.5 SUBSISTEMA DE REFRIGERAÇÃO
O subsistema de refrigeração
e ACF 60-00LB, para climatização e 
fan coils Trane Aquastylus 
  
Figura 4.6.). O tambor separador da caldei




Figura 4.7 - Tambor sep
recirculação da caldeira de recuper
 trocador de calor em sua visão externa
o dos gases de exau
 
 Figura 4.9 - Direcionador de fluxo dos gases 
de exaustão
 
 é constituído pelos chillers de absorção
refrigeração, respectivamente, um freezer Fr
e um termoacumulador com capacidade para 350 litros
34 
laboratório, na 




arador  e bomba de 
ação. 
. A pressão de traba-
nversão da 
stão (Figura 4.9).  
 
 
 Robur ACF 60-00 
ilux, dois 
 com resis-
4. Descrição da Planta Experimental
 
 
tências elétricas de imersão
pelas resistências. As duas máquinas e o 
do laboratório, em plataforma exclusiva (
sistema de cogeração foi constr
(Figura 4.11). 
Figura 4.10 – Vista parcial da platafo
mostrando a máquina frigorífica, máquina de 
climatização e termoac
 
O sistema original de 
foi instalada uma camisa que 
nas paredes aletadas dos geradores
novo sistema pode ser encontrado em Ro
A máquina de climatização
nominal de refrigeração de
O ciclo de refrigeração por absorção utiliza como fluido de trabalho o par 
produção de água gelada a 
A máquina de refrigeração
dade nominal de refrigeração de 13
quente ou vapor saturado. O ciclo de refrigeração por abso
o par água/amônia para produzir 
-5°C, mas podendo atingir -
Uma solução com 2/3 de água e 1/3 de monoetile
co para transportar a capacidade de 
  
. Um sistema PID é utilizado para controlar a potência dissipada 
termoacumulador foram instalados do lado de fora 
Figura 4.10). Uma sala para controle e operação do 




Figura 4.11 – Sala de controle e fre
queima direta de gás natural dos chillers foi
proporciona a circulação da água quente ou do vapor saturado 
 para transferência de calor. Um maior det
ssa (2007). 
 Robur ACF 60-00 é uma unidade compacta com capac
 17,6 kWt, resfriada a ar e adaptada para operar com água quente
temperatura nominal de +7°C, mas podendo atingir +3
 Robur ACF 60-00LB é uma unidade compacta com c
,3 kWt, resfriada a ar e adaptada para operar com água 
rção utiliza como fluido de trabalho 
uma capacidade de refrigeração a temperatur
10 °C.  
noglicol é utilizada como fluido térm








água/amônia para a 
°C.  
apaci-
a nominal de     
i-
ura evita 
4. Descrição da Planta Experimental  36 
 
 
que o ponto de congelamento seja atingido quando temperaturas negativas são alcançadas. As 
propriedades dessa solução são apresentadas no Apêndice I. 
Dentro do termoacumulador foram instaladas quatro resistências elétricas de imersão 
com potencia nominal de 4,8 kW cada e alimentação trifásica para dissipação de calor e con-
trole da temperatura do banho térmico. Dessa forma, os testes podem ser realizados para ava-
liação da capacidade de refrigeração produzida para diversas temperaturas da solução de á-
gua/monoetilenoglicol nas saídas dos chiller. Foram feitos furos na tampa do termoacumula-
dor para que tubos pudessem passar e sustentar as resistências (Figura 4.12). Os tubos são de 
canos PVC do tipo aquaterm, escolhidos devidos à sua melhor resistência mecânica e térmica 
em relação aos canos PVC normais. Eles também isolam e levam as fiações elétricas aos con-
tatos elétricos das resistências. 
 
 
Figura 4.12 – Vista da parte inferior da tampa 
do termoacumulador com a montagem das 
resistências elétricas. 
Figura 4.13 – Sistema de controle e medição 
da potência dissipada pelas resistências. 
 
O sistema que controla a potência dissipada pelas resistências permite controle manual e 
automático. O controle manual é realizado ajustando-se de 0 a 100% a potência máxima com 
precisão de 0,1%. O controle automático é feito através de um controlador PID, onde são a-
justados os parâmetros “Banda proporcional”, “Tempo de integração” e “Tempo de derivada” 
para que seja atingida a temperatura estabelecida o mais rápido possível. A potência dissipada 
pode ser medida através dos medidores de tensão e corrente. 
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5 Modelo para análise termodinâmica 
O modelo termodinâmico utilizado para avaliação da planta de cogeração abrange os 
subsistemas de geração elétrica (MT), chaminé (CH), recuperação de calor (HRSG) e refrige-
ração (AC). A chaminé foi considerada apenas para avaliar as perdas entre a saída da micro-
turbina e a entrada do trocador de calor. Este trabalho foca na análise das irreversibilidades e 
contribuição de custos de cada subsistema. Como os dados experimentais e os preços não são 
disponíveis para os componentes internos dos subsistemas, esses serão tratados como pacotes 
fechados nas avaliações energética, exergética e exergoeconômica. A Figura 5.1 apresenta o 
modelo adotado baseado no esquema da planta de cogeração apresentado na Figura 4.1. 
 
Figura 5.1 – Modelo para análise termodinâmica do sistema compacto de cogeração 
Para uma avaliação objetiva da planta de cogeração e identificação das ineficiências, as 
relações termodinâmicas devem ser apresentadas com clareza para todos os componentes. 
Exceto para os fluxos dentro da caldeira, todos os demais podem ser identificados termodi-
namicamente por medições de pressão e temperatura. As seguintes hipóteses são consideradas 
para as análises: 
• Operação em regime permanente; 
• Propriedades dos gases de exaustão iguais a do ar, devido à alta relação 
ar/combustível; 
• Variação nula das energias potencial e cinética; 
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• Temperatura de 25°C e pressão de 101,325 kPa para o estado de referência;  
• Vapor saturado (x=1) e líquido saturado (x=0) na saída e entrada do tambor se-
parador, respectivamente; 
• Perda de carga nula na tubulação dos gases de exaustão; 
• Eficiência do trocador de calor de 92% baseado em testes experimentais com 
água quente (Carvalho, 2009b). 
5.1 BALANÇOS DE MASSA, ENERGIA E EXERGIA 
Essa seção estabelece os balanços de massa, energia e exergia. As equações estão de 
acordo com a 1ª e 2ª Leis da Termodinâmica. Os volumes de controle levam em conta a trans-
ferência de calor, a realização de trabalho e os fluxos de massa de entrada e saída. As equa-
ções que governam a microturbina (MT) são: 
! G 7 ! \ 4 ! ] (5.1) ! \$^ _ 4 ! ]] 7 ,- 7 &-)	, W (5.2) 
! \^_ 4 ! ]] 7 ,- 7 F 7 [H W (5.3) 
]..a 4  bFA]..a 9 A#H 9 RA# · IJ A]..aA# Sc (5.4) F 7 [H W 4 \ 9 F] 7 ,-H (5.5) 
As equações para a chaminé (CH): 
! ] 4 ! d (5.6) ! ]] 4 ! dd 7 &-)	,<e (5.7) 
! ]] 4 ! dd 7 F 7 [H<e (5.8) F 7 [H<e 4 ] 9 d (5.9) 
As equações para a caldeira (HRSG): 
! d 4 ! a (5.10) ! f 4 ! g (5.11) ! fFf 9 gH 4 ! d,(-FAd 9 AaH. 2eh;^ 4 &	 4 &eh;^ . 2eh;^  (5.12) 
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! dFd 9 aH 4 ! fFf 9 gH 7 F 7 [Heh;^  (5.13) f,g 4 if,g 9 #j 9 A#F+f,g 9 +#H (5.14) 
F 7 [Heh;^ 4 id 9 aj 9 Ff 9 gH (5.15) 
Devido à baixa vazão de vapor saturado e a dificuldade de obter uma medição confiável 
no local, nenhum medidor foi instalado para medir a vazão dos fluxos 6 e 7. Essa vazão é 
estimada pela equação (5.12) e pela hipótese considerada de vapor e líquido saturado na en-
trada e saída do gerador.  
O subsistema de refrigeração (AC) contabiliza as seguintes equações: 
! k 4 ! l (5.16) ! fFf 9 gH 4 ! k,UFAl 9 AkH 7 &-)	,m< (5.17) 
! fFf 9 gH 4 ! kFk 9 lH 7 F 7 [Hm< (5.18) 
k,l 4 ,U biAk,l 9 A#j 9 RA# · IJ Ak,lA# Sc (5.19) F 7 [Hm< 4 if 9 gj 9 Fk 9 lH (5.20) 
Todas as propriedades termodinâmicas foram obtidas pelo software Engineering Equa-
tion Solver (Klein e Alvarado, 2009).  
5.2 PARÂMETROS DE DESEMPENHO  
As equações desempenho utilizados para a avaliação da presente planta de cogeração 
são derivadas dos parâmetros apresentados no Capítulo 1. Os parâmetros são aplicados para 
cada subsistema, assim como para todo o conjunto. Pretende-se identificar os subsistemas que 
contribuem com as maiores ineficiências no conjunto e quantificá-las. De acordo com a 1ª Lei 
da Termodinâmica, os seguintes parâmetros são utilizados para avaliação da presente planta 
de cogeração: 
2- 4 ,-&^_ (5.21) 
2	(,6 4 ,- 7 &	&^_  (5.22) 
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2	(,66 4 ,- 7 &)	 9 ∑ , )&^_  (5.23) 
 4 &)	&eh;^ 4 ! k,UFAl 9 AkH! d,(-FAd 9 AaH (5.24) 
onde cp é o calor específico, os subscritos s e ge significam solução de á-
gua/monoetilenoglicol e gases de exaustão respectivamente e Wi é a potência elétrica das 
bombas da solução de água/monoetilenoglicol e H2O/NH3. O trabalho referente à bomba de 
água quente não foi considerado nesse trabalho. O poder calorífico inferior foi calculado com 
base na composição do gás natural fornecida pela SCGÁS. O valor encontrado do PCI foi de 
47041 kJ/kg. 
Para a avaliação segundo a 2ª Lei da Termodinâmica, os parâmetros são definidos da 
seguinte forma  
1 W 4 ,-^_ 4 ,-! \^_ (5.25) 
1eh;^ 4 	eh;^ 4 ! fFf 9 gH! dFd 9 aH (5.26) 
1m< 4 )		 4 ! kFk 9 lH! fFf 9 gH (5.27) 
1	(,6 4 ,- 7 	^_  (5.28) 
1	(,66 4 ,- 7 )	 9 ∑ , )^_  (5.29) 
A exergia do gás natural também foi calculada com base na composição do gás natural 
fornecida pela ScGás e nas exergias desses componentes disponíveis em Kotas (1995). O va-
lor encontrado da exergia do gás natural (PSI) foi de 49152 kJ/kg. As taxas de destruição de 
exergia (y) para cada subsistema são calculados de acordo com as seguintes equações:  
., W 4 \ 9 F] 7 ,-H^_  (5.30) 
.,<e 4 ] 9 d^_  (5.31) 
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.,eh;^ 4 eh;^ 9 	^_ 4 id 9 aj 9 Ff 9 gH^_  (5.32) 
.,m< 4 	 9 )	^_ 4 if 9 gj 9 Fk 9 lH^_  (5.33) 
5.3 BALANÇO EXERGOECONÔMICO 
Os conceitos apresentados no Capítulo 3 são aplicados no sistema compacto de cogera-
ção apresentado. O custo dos principais equipamentos, assim como o capital total investido no 
sistema de cogeração é apresentado na Tabela 5.1. Os valores informados são baseados nas 
cotações fornecidas pelos representantes dos fabricantes no ano de 2009 para fornecimento no 
mercado brasileiro com câmbio de 1,71 R$/US$. Os investimentos relativos às obras de insta-
lação, mão de obra, outros equipamentos tais como bombas, válvulas e tubulações foram es-
timados em 50% do custo total de compra dos equipamentos (CTCE).  
Tabela 5.1 – Custo dos principais equipamentos e Capital total investido 
Componente Zk (R$) x 103 
Microturbina (MT) 220 
Caldeira (HRSG) 11 
Chiller de absorção (AC) 31 
Custo total de compra 
dos equipamentos (CTCE) 
262 
Capital total investido 393 
 
Os preços praticados para o gás natural são dados por faixa de consumo, como é mos-
trado na  Tabela 5.2. 
Tabela 5.2 – Preço do gás natural (ScGás, 2010) 
Faixa de consumo (Nm³/mês) Preço(R$/Nm³) com ICMS 
Até 150 2,2373 
151 a 300 1,6811 
301 a 2.100 1,6359 
2.101 a 1.000.000 1,1236 
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Os parâmetros econômicos assumidos na análise exergoeconômica são apresentados na 
Tabela 5.3. 
Tabela 5.3 – Parâmetros econômicos e de operação assumidos 
Taxa de juro anual sobre o capital investido (ic) 12% 
Taxa de custo anual de O&M (iO&M) 5% 
Taxa de inflação anual projetada (ia) 0% 
Vida útil (N) 20 anos 
Fator de carga (fc) 0,85 
Tempo de operação anual (top) 7446 horas 
 
O fluxo de custo para os equipamentos é baseado no custo anualizado do capital total 
investido (CTI) e nos custos de O&M anuais sem contabilizar o combustível: 
/ 4 /6,m
>' 7 /& ,m
>'P	 E /∑ /  (5.34) 
onde, 
/6,m
>' 4 A$ @ F1 7 H_F1 7 H_ 9 1B (5.35) /& ,m
>' 4 A$ E &  (5.36) 
O fluxo de custo para o gás natural é calculado com base no consumo anual e pelas ho-
ras de operação: 
^ _ 4 ^_,
	P	  (5.37) 
onde, 
^_,
	 4 oJ+p!o qJpqI E r*ço L" (5.38) 
oJ+p!o qJpqI 4 ! \3_t,^_ E 3600 + E 24 Oq E 365 OqqJo E  (5.39) 
Ressalva-se que essa é uma análise simplificada, desprovida de caráter definitivo, onde 
foi desconsiderada a inflação tanto para os equipamentos quanto para o combustível e demais 
fatores econômicos requeridos em uma análise econômica detalhada.  
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As equações exergoeconômicas descritas no capítulo 3 foram aplicadas no sistema 
compacto de cogeração apresentado de acordo com o desenho esquemático da Figura 5.1. 
As equações para o subsistema de geração de eletricidade (MT) são: 
G 7 \ 7 / W 4 ] 7 Xx (5.40) 
onde, 
G 4 0 (5.41) \ 4 ^ _ 4 ^_^_ (5.42) ] 4 ]] (5.43) X 4 Z,- (5.44) 
Na ausência de equações auxiliares para o subsistema de geração de eletricidade, consi-
derado como “caixas preta”, o custo específico do fluxo 3 (c3) é considerado como sendo o 
mesmo do combustível (c2): ^_ 4 \ 4 ] (5.45) 
Nesse sistema de equações foi calculado o custo específico exergético da energia elétri-
ca (cw). O custo associado à destruição de exergia na microturbina é: 
. W 4 ^_F 7 [H W (5.46) 
Para a chaminé (CH), as equações são: 
] 7 /<e 4 d (5.47) d 4 dd (5.48) 
O custo de compra da chaminé foi considerado nulo. Nesse sistema de equações foi cal-
culado o custo específico exergético dos gases de exaustão na entrada do trocador de calor 
(c4). O custo associado à destruição de exergia na chaminé é: 
.<e 4 ]F 7 [H<e (5.49) 
Para o sistema de recuperação de calor (HRSG) as equações são: 
id 9 aj 7 /eh;^ 4 Ff 9 gH (5.50) 
onde, 
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a 4 dd a (5.51) f 4 ff (5.52) g 4 gg (5.53) 
Como equações auxiliares para esse subsistema: 
d 4 a (5.54) f 4 g (5.55) 
Ressalta-se aqui que muitos autores assumem valor nulo para os gases liberados para a 
atmosfera (c5 = 0), carregando os produtos térmicos da planta (vapor ou capacidade de refrige-
ração) com este custo, o que de fato representa uma decisão particular do analista do projeto. 
Para este subsistema optou-se por não anular esse custo, mas dividi-lo igualmente entre os 
produtos da planta, conforme sugerido por Bejan (1996), para atender o balanço de custos. 
Dessa forma, encontram-se os custos específicos exergéticos do vapor produzido na 
caldeira (c6 e c7) nesse sistema de equações. O custo associado à destruição de exergia na cal-
deira é: 
.eh;^ 4 dF 7 [Heh;^ (5.56) 
No sistema de refrigeração (AC), a seguinte equação de balanço de custo se aplica: 
if 9 gj 7 /m< 4 Fk 9 lH (5.57) 
onde, 
k 4 kk (5.58) l 4 ll (5.59) 
Como equação auxiliar para esse subsistema: 
k 4 l (5.60) 
Nesse sistema de equações é calculado o custo específico exergético dos produtos do 
chiller (c8 e c9). O custo associado à destruição de exergia na microturbina é: 
.m< 4 fF 7 [Hm< (5.61) 
O fluxo de custo e o custo específico da energia elétrica são calculados, respectivamen-
te, por: 
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- 4 Z 7 a2  (5.62) 
- 4 -,- (5.63) 
A taxa de custo do fluxo [5] que é liberada na atmosfera é distribuída igualmente entre 
os produtos da planta para fechamento do balanço de custos. No caso da planta de cogeração 
ser concebida para produção de eletricidade e calor como produtos finais, o fluxo de custo e o 
custo específico exergético do vapor são calculados, respectivamente, por: 
	 4 if 9 gj 7 a2  (5.64) 
	 4 	'	  (5.65) 
No caso da planta de cogeração ser concebida para produção de eletricidade e frio como 
produtos finais, o fluxo de custo e o custo específico exergético da capacidade de refrigeração 
são calculados, respectivamente, por: 
)	 4 ik 9 lj 7 a2  (5.66) 
)	 4 )	)	 (5.67) 
Os fatores de diferença de custo relativa (r) para os subsistemas considerados são calcu-
lados de acordo com as equações que seguem:  
* W 4 R
Z 7 ],- 7 ]S 9 ^_^_  (5.68) 
*<e 4 d 9 ]]  (5.69) 
*eh;^ 4 f 9 dd  (5.70) 
*m< 4 k 9 ff  (5.71) 
Os fatores exergoeconômicos (f) são calculados de acordo com as seguintes equações 
para cada subsistema:  
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 W 4 / W/ W 7 ^_F 7 [H W (5.72) 
<e 4 /<e/<e 7 ]F 7 [H<e (5.73) 
eh;^ 4 /eh;^/eh;^ 7 dF 7 [Heh;^  (5.74) 
m< 4 /m</m< 7 fF 7 [Hm< (5.75) 
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6 Resultados e Análise 
Os testes foram realizados com o objetivo de obter o maior número de informações so-
bre a planta de cogeração e caracterizar o seu desempenho sob diversas condições de opera-
ção. Para tal, o desempenho do sistema e seus produtos foram considerados como função de 
duas variáveis de entrada: 
• Potência elétrica (,-) 
• Temperatura da solução na saída do chiller (T8) 
A temperatura ambiente, embora tenha influência sobre os resultados, não pôde ser con-
trolada como variável de entrada, entretanto, as leituras realizadas durantes os testes foram 
consideradas para avaliação. É importante ressaltar que a microturbina encontra-se instalada 
em ambiente confinado e que o chiller de absorção opera ao ar livre em uma plataforma e, 
portanto, possuem temperaturas ambientes diferentes. 
A vazão da solução de água/monoetilenoglicol, outro parâmetro de entrada que tem in-
fluência sobre os resultados, foi ajustada em 2,6 m3/h, igual à vazão nominal informada em 
catálogo e mantida constante para todos os testes. 
Foram consideradas as potências elétricas de 16, 18, 20, 22, 24 e 26 kW e as temperatu-
ras da solução na saída do chiller de 0°C, -2°C, -5°C, -7°C e -9,5°C. Com a combinação des-
sas variáveis de entrada, são esperados 30 resultados distintos para a planta de cogeração.  
Duas observações motivaram a escolha das potências elétricas de testes:  
(i) O sistema premix da microturbina Capstone é acionado para altas potências; 
(ii) A potência elétrica determina a pressão na caldeira de recuperação no regime 
permanente.  
As temperaturas da solução na saída do chiller foram escolhidas de modo que fosse 
possível a comparação com os resultados de &)	 e COP informados em catálogo (Robur, 
2009) para o sistema de queima direta. Os valores disponíveis em catálogo incluem a capaci-
dade de refrigeração e COP para a temperatura da solução na saída do chiller de -10°C. No 
entanto, para que fosse evitado o desligamento automático da máquina de refrigeração e a 
interrupção dos testes, optou-se por estabelecer uma temperatura de -9,5°C.  
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Os procedimentos experimentais para cada teste (cada potência) foram realizados em 
cinco etapas: 
(i) Preparação da planta, incluindo a abertura dos cilindros de gás natural e circula-
ção de água quente na válvula redutora de pressão, disponibilização da micro-
turbina no modo grid connected, configuração da tubulação na caldeira de recu-
peração para geração de vapor e da tubulação da solução de á-
gua/monoetilenoglicol para circulação no termoacumulador, ajuste do chiller de 
absorção, bombas e da instrumentação requerida para monitoramento dos testes 
(30-60 minutos); 
(ii) Start-up da planta, correspondente ao ajuste de uma potência elétrica, tempo de 
start-up da microturbina, estabilização da pressão do vapor na caldeira de recu-
peração e da redução da temperatura da solução na saída do chiller da tempera-
tura ambiente até 0°C, primeiro ponto considerado para o teste (60-90 minutos); 
(iii) Aquisição de dados em regime permanente para as cinco temperaturas previstas 
da solução na saída do chiller (60-120 minutos); 
(iv) Desligamento da planta (30-60 minutos); 
(v) Tratamento de dados. 
O tempo médio gasto para a realização de um teste foi de 4 a 5 horas. Foram necessá-
rios seis testes, com potências elétricas distintas, para a obtenção de 30 resultados da planta. 
Cada resultado foi avaliado considerando a média de 60 leituras das variáveis medidas 
pelo sistema de aquisição de dados. Após a planta atingir a operação em regime permanente, 
o tempo considerado para medição foi de 5 minutos. 
De forma a observar a repetitividade dos resultados, todos os testes foram realizados 
novamente em uma segunda bateria. 
Durante a primeira bateria de testes, o controle da temperatura da solução na saída do 
chiller foi realizado automaticamente com o auxílio do sistema PID, atuando sobre potência 
dissipada pelas resistências elétricas. Entretanto, o controle foi lento e muitas vezes a tempe-
ratura ajustada (set point) para a solução água/monoetilenoglicol na saída do chiller não foi 
atingida adequadamente. Na segunda bateria de testes, a potência dissipada pelas resistências 
foi controlada manualmente, ajustando-se um valor entre 0 a 100% da potência máxima dissi-
pada pelas resistências. Nessa última bateria o controle foi mais rápido e mais preciso. 
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Apesar das temperaturas da solução na saída no chiller muitas vezes não ficarem cons-
tantes no regime permanente, esses resultados puderam ser utilizados com um incremento na 
incerteza de medição através do desvio padrão das 60 leituras realizadas. Os gráficos com as 
barras de incerteza podem ser visualizados no Apêndice C. 
Para que os resultados pudessem ser comparados, nesta seção foram apenas considera-
dos os testes cujas temperaturas ambientes foram próximas. Dessa forma, foram utilizados os 
resultados dos testes de 18 e 16 kW para a 1ª bateria e dos testes de 26, 24, 22 e 20 kW para a 
2ª bateria. Para esses testes, a temperatura ambiente variou entre 22,1°C e 24,5°C. O compor-
tamento térmico para os demais testes podem ser visto no Apêndice A.  
Os resultados de start-up da planta não foram apresentados por não serem importantes 
na avaliação do sistema em regime permanente. Apenas os resultados referentes ao vapor 
produzido em regime transiente foram considerados, após a purga no tambor, para analisar o 
sistema de recuperação de calor sob diversas pressões. 
Na Figura 6.1 a Figura 6.6 são mostrados os comportamentos térmicos da planta para as 
potências de 26 kW a 16 kW consideradas. Foram destacados os intervalos utilizados para o 
sistema em regime permanente para as temperaturas da solução na saída do chiller citadas. 
Nesses intervalos foi considerado o valor médio de cada variável lida e o seu respectivo des-
vio padrão para a avaliação da incerteza dos resultados.  
No Apêndice B são apresentados os resultados numéricos dos 60 pontos medidos duran-
te as duas baterias de testes junto com a respectiva estimativa de incerteza. 
  




Figura 6.1 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 26 kWe (2ª bateria) 
 
Figura 6.2 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 24 kWe (2ª bateria) 




Figura 6.3 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 22 kWe (2ª bateria) 
 
Figura 6.4 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 20 kWe (2ª bateria) 




Figura 6.5 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 18 kWe (1ª bateria) 
 
Figura 6.6 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 16 kWe (1ª bateria) 
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Nota-se um patamar bem definido para a temperatura T8 nos testes realizados durante a 
segunda bateria (Figura 6.1 a Figura 6.4), cujo calor dissipado pelas resistências foi controla-
do manualmente. Os testes realizados durante a primeira bateria (Figura 6.5 e Figura 6.6), 
onde o controle foi realizado automaticamente com o auxílio do PID, não proporcionaram 
patamares bem definidos no regime permanente. A dificuldade em se controlar a temperatura 
da solução na saída no chiller nesse caso é atribuída ao fato do atuador controlado pelo PID 
(resistências elétricas imersas no termoacumulador) afetar a temperatura da solução no retor-
no ao chiller (T9) e não a temperatura da entrada do chiller (T8) diretamente.  
6.1 MICROTURBINA 
Na Figura 6.7 são apresentadas a energia e exergia atribuídas ao gás natural consumido 
pela microturbina, assim como a energia e exergia atribuídas aos gases de exaustão na saída 
da mesma, ambas referentes à temperatura de 25°C. 
 
Figura 6.7 – Energia e exergia do combustível e gases de exaustão da microturbina 
Nota-se que o consumo de energia (&^_) é reduzido para potências acima de 20 kW, 
proporcionado pelo sistema premix. Abaixo desse valor, é observado um consumo maior de-
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vido à combustão incompleta. Com o premix acionado a plena carga, aproximadamente 114 
kW de energia são investidos na microturbina para uma produção de 26 kW de energia elétri-
ca e 75 kW de energia térmica útil nos gases de exaustão disponível para cogeração. Pode-se 
observar uma perda da ordem de 13 kW relativa à transferência de calor para o ambiente e 
vazamento de parte dos gases ao longo das junções da tubulação de exaustão.  
Apesar da grande quantidade de energia disponível na saída da microturbina, uma baixa 
exergia é associada aos gases de exaustão. A plena carga, aproximadamente 120 kW de exer-
gia são investidos na microturbina para produção de 26 kW de energia elétrica e 23 kW de 
exergia nos gases de exaustão. A destruição de exergia na microturbina é da ordem de 71 kW. 
Na Figura 6.8 são apresentadas as eficiências de 1ª e 2ª Lei para a microturbina. 
 
Figura 6.8 – Eficiências elétrica e exergética da microturbina 
Pode-se observar a influência do sistema premix nas eficiências desenvolvidas. As efi-
ciência encontradas são baixas para baixas potências, apontando que o melhor regime de ope-
ração é acima de 20 kWe. A plena carga, as eficiências de 1ª e 2ª Lei calculadas foram de 
22,7% e 21,7%, respectivamente. Deve ser lembrado que a microturbina se encontra em am-
biente confinado e a temperatura correspondente ao ar de admissão (T1) encontrada foi de 
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30,6°C (Tabela B.1). Para essa temperatura, a eficiência elétrica esperada segundo Capstone 
(2001) é de 24,5%. 
A influência da temperatura ambiente sobre a eficiência da microturbina não pôde ser 
avaliada experimentalmente. Em ambiente confinado, a temperatura interna da sala não apre-
sentou variações significativas entre os testes. Essa temperatura foi medida, em média, 6°C 
maior que a temperatura ambiente externa devido ao calor dissipado pelo funcionamento da 
microturbina, como pode ser constatado pela  
Tabela B.1, variando entre 29,2°C e 32°C. Segundo Capstone (2001), a queda de ren-
dimento com a elevação de temperatura é da ordem de 2 pontos percentuais a cada aumento 
de 15°C. Portanto, se instaladas em ambientes aberto, esperar-se-ia uma eficiência elétrica 0,8 
ponto percentual maior,da ordem de 23,5%. 
6.2 CALDEIRA DE RECUPERAÇÃO 
Na Figura 6.9 são apresentados os valores do calor e exergia referentes ao vapor produ-
zido para diversos cenários de potência elétrica e pressão de vapor. 
 
Figura 6.9 – Energia útil e exergia atribuída ao vapor gerado 
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Para cada potência elétrica, uma determinada quantidade de vapor pode ser produzida a 
uma determinada pressão. Quanto mais alta a pressão na caldeira, maior é a temperatura do 
líquido saturado que recebe calor dos gases de exaustão e menor é a diferença de temperatura 
entre esses fluxos no trocador de calor, assim, menor é a quantidade de calor recuperado e 
menor a quantidade de vapor produzido a pressões mais altas. 
A plena carga pode-se obter 22 kW de vapor saturado a uma pressão de 2,5 bar (139°C) 
ou 18,9 kW de vapor saturado a 5,5 bar (162°C). Para as outras potências, faz-se uma leitura 
similar. A quantidade de vapor produzido é inversamente proporcional à pressão obtida. 
Apesar de uma menor quantidade de vapor ser produzido, uma maior pressão representa 
uma melhor qualidade desse produto. Quando avaliada pela 2ª Lei, pode ser notado que a e-
xergia atribuída ao vapor produzido é praticamente constante para todas as pressões de vapor. 
À plena carga, cerca de 6,0 kW é a exergia atribuída a esse vapor. 
Na Figura 6.10 são apresentadas as eficiências de cogeração pela 1ª e 2ª Leis para diver-
sos cenários de potência elétrica e pressão na caldeira, neste caso considerando o vapor como 
o produto final da planta de cogeração (2	(,6), conforme equação (2.3). 
 
Figura 6.10 – Eficiência de cogeração pela 1ª e 2ª Leis 
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Embora a eficiência de 1ª Lei seja menor para pressões maiores, a eficiência exergética 
da planta se mantém praticamente constante. Quando o vapor é produzido a alta pressão (alta 
qualidade), a energia fornecida pelos gases de exaustão é melhor utilizada e uma maior quan-
tidade de energia ainda é disponibilizada na saída do trocador de calor. As irreversibilidades 
produzidas são menores para a transferência de calor com menores diferenças de temperatura. 
6.3 CHILLER DE ABSORÇÃO 
O chiller de absorção foi tratado neste trabalho como um equipamento qualquer acopla-
do à caldeira de recuperação que consome o vapor produzido. Conforme destacado no início 
deste capítulo, cada potência elétrica determina uma pressão de equilíbrio na cadeira de recu-
peração. Na Figura 6.11 é observada esta dependência. 
 
Figura 6.11 – Pressão de equilíbrio na caldeira em função da potência elétrica 
Maiores potências elétricas determinam maiores pressões na cadeira de recuperação. Os 
pontos foram agrupados conforme a temperatura ambiente. Em dias frios, as pressões de equi-
líbrio encontradas foram menores. 
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Quando a pressão na caldeira fica constante, significa que a taxa de calor recebida pela 
caldeira é igual à taxa fornecida por ela (&	 4  & chiller). Na Figura 6.12 é apresentada a 
superposição da (i) taxa de calor que entra na caldeira, fornecido pelos gases de exaustão (li-
nhas contínuas), e da (ii) taxa de calor que sai da caldeira para o gerador do chiller (linha pon-
tilhada), ambas em função da pressão na caldeira. Os pontos destacados denotam as pressões 
de equilíbrio onde essas taxas de calor se igualam. 
 
Figura 6.12 – Calor recebido e fornecido pela caldeira função da sua pressão 
Para uma determinada curva de potência elétrica, quando a pressão na caldeira é menor 
que a sua respectiva pressão de equilíbrio, o calor fornecido à caldeira é maior que o calor 
fornecido ao gerador do chiller, assim, a caldeira armazena energia e a pressão sobe. Quando 
a pressão é maior que a pressão de equilíbrio, o calor fornecido ao gerador é maior que o calor 
fornecido à caldeira, assim, a caldeira libera energia e a pressão da caldeira então desce.  
Como já discutido, quanto maior a pressão, menor a taxa de calor recuperado que entra 
na caldeira. Por outro lado, à medida que a pressão e a temperatura do vapor aumentam, a 
diferença de temperatura entre o vapor e a solução de água-amônia que chega ao gerador au-
menta, aumentando a taxa de calor da caldeira para o chiller, como mostrado pelos pontos 
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experimentais destacados na Figura 6.12 e pela curva de ajuste linear pontilhada. Quanto 
maior a pressão na caldeira, maior a taxa de calor fornecida ao gerador do chiller para uma 
mesma potência elétrica. 
Deve ser enfatizado que a curva de fornecimento de calor para o chiller (& chiller) desta-
cada na Figura 6.12 é característica apenas do atual sistema de troca de calor entre o vapor e a 
solução de água-amônia, que possui um determinado coeficiente global de transferência de 
calor (UA). Assim sendo, a diferença de temperatura entre esses fluxos é responsável pela 
taxa de calor fornecida ao chiller. Outro sistema que venha a utilizar o calor do vapor gerado 
apresentará um UA distinto e uma nova curva pontilhada será obtida. Da mesma forma, as 
curvas de geração de vapor são características apenas do atual trocador de calor entre os gases 
de exaustão e o líquido saturado, sendo diferentes para outro trocador de calor. 
Como o objetivo foi realizar uma avaliação da planta em regime permanente, durante os 
testes foi aguardado o momento em que a taxa de calor recebida pela caldeira se igualasse à 
taxa fornecida por ela. Nesse momento a pressão de equilíbrio para uma potência elétrica era 
encontrada e o regime permanente estabelecido, e assim, dado início às medições para avalia-
ção da máquina de refrigeração sob diversas temperaturas de vapor. 
Os parâmetros mais importantes para a avaliação da máquina de refrigeração são a ca-
pacidade de refrigeração (&)	) e o coeficiente de desempenho (COP). A máquina de refrige-
ração não é sensível à potência elétrica como parâmetro de entrada, mas sim a pressão na cal-
deira de recuperação. Os parâmetros de entrada para esse sistema são (i) a pressão de vapor 
(PHRSG) e (ii) a temperatura da solução na saída do chiller (T8), e também há a influência da 
temperatura ambiente que não pode ser controlada. Na Figura 6.13 é apresentado o compor-
tamento da capacidade de refrigeração com a temperatura da solução na saída do chiller.  




Figura 6.13 – Capacidade de refrigeração em função da temperatura na saída do chiller 
Como esperado, menores capacidades de refrigeração foram obtidas para menores tem-
peraturas da solução na saída do chiller. Isso ocorre em função da redução do COP , como 
será observado mais a frente. Nos testes realizados, a queda de capacidade da refrigeração foi 
mais acentuada para a pressão de 5,3 bar, caindo de 9,9 kW a -0,2°C para 7,2 kW a -9,4°C. 
Nota-se também pela Figura 6.13 uma considerável redução na capacidade de refrigera-
ção utilizando vapor quando comparado aos valores fornecidos em catálogo (Robur, 2007) 
para o sistema de queima direta à temperatura de 24°C. Para a temperatura nominal de refri-
geração (-5°C), o valor da capacidade de refrigeração encontrado pelo sistema de cogeração a 
plena carga foi de 9,2 kW, enquanto que o valor informado em catálogo foi de 14,9 kW, uma 
redução de 38%. No entanto, muitas vezes os valores fornecidos pelos fabricantes não são 
constatados na prática. Tassou, et al. (2007) realizaram testes experimentais em um mesmo 
chiller de absorção para refrigeração ROBUR ACF 60-00LB com o sistema original de quei-
ma direta e encontraram uma capacidade de refrigeração de aproximadamente 11,5 kW para 
uma temperatura ambiente de 20°C, enquanto que o catálogo fornece valores da ordem de 
15,2 kW. 
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Na Figura 6.14 é apresentado o comportamento da capacidade de refrigeração com a 
pressão na caldeira de recuperação. 
 
Figura 6.14 – Capacidade de refrigeração em função da pressão do vapor 
Para todas as temperaturas da solução na saída do chiller, maiores pressões na caldeira 
proporcionam maiores capacidades de refrigeração. Na temperatura nominal (-5°C), a capaci-
dade de refrigeração aumentou de 6,3 kW a 2,4 bar para 9,2 kW a 5,3 bar, um aumento signi-
ficativo de 46%. Um resultado similar foi observado por Horuz e Callander (2004) e apresen-
tado na Figura 2.6. 
Esse comportamento é explicado pelo aumento da taxa de calor fornecida da caldeira 
para o gerador (Qchiller). À medida que a taxa de calor fornecido ao gerador aumenta, a transfe-
rência de calor para a solução água-amônia dentro do gerador aumenta e também a quantidade 
de vapor de amônia liberada dessa solução, que representa uma maior vazão mássica de refri-
gerante no evaporador do chiller e uma produção maior de capacidade de refrigeração.  
O aumento no fornecimento de calor causa um aumento nas pressões principais do sis-
tema e uma temperatura mais alta da amônia na saída do gerador. Assim, se o aumento da 
temperatura do vapor de amônia for muito expressivo, a capacidade de refrigeração será pena-
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lizada significativamente. Dessa forma, espera-se encontrar uma pressão ótima onde a capaci-
dade de refrigeração á máxima. No entanto, por limites de segurança ou de viabilidade eco-
nômica do trocador de calor entre os gases de exaustão e o líquido saturado, não é desejável 
obter grandes pressões de vapor para acionamento de uma máquina de refrigeração por absor-
ção de pequena escala.  
Na Figura 6.16 é mostrada a exergia atribuída à capacidade de refrigeração produzida 
pelo chiller em função da temperatura da solução na saída do chiller. 
 
Figura 6.15 – Exergia da capacidade de refrigeração em função da temperatura na saída do 
chiller 
A exergia atribuída à capacidade de refrigeração produzida pelo chiller possui um má-
ximo para a temperatura em torno de -7°C. Esse resultado mostra que esse sistema deve ser 
utilizado preferencialmente para essa temperatura em termos de racionalidade, afim de que a 
energia seja utilizada de forma racional e a exergia seja melhor conservada. A exergia máxi-
ma atribuída aos produtos do sistema de refrigeração foi de 0,92 kW. 
Na Figura 6.16 é mostrada a exergia atribuída à capacidade de refrigeração produzida 
pelo chiller em função da pressão na caldeira. 




Figura 6.16 – Exergia da capacidade de refrigeração em função da pressão na caldeira 
A exergia atribuída à capacidade de refrigeração produzida pelo chiller cresce conforme 
mais calor é recebido por ele. Na temperatura nominal de refrigeração, aproximadamente 0,9 
kW é a exegia atribuída à refrigeração produzida. 
Na Figura 6.17 é apresentado o comportamento do COP com a temperatura da solução 
na saída do chiller. 




Figura 6.17 – COP em função da temperatura da solução na saída do chiller 
Da mesma forma que a capacidade de refrigeração, o COP cai com a temperatura da so-
lução na saída do chiller. Como o COP de Carnot, quanto mais distante da temperatura ambi-
ente, menor será a capacidade de refrigeração produzida para uma mesma quantidade de tra-
balho (ou calor) investido no chiller, ou, de forma análoga,  mais trabalho será requerido para 
produção de uma mesma capacidade de refrigeração. 
Os valores de COP encontrados com a utilização do vapor são inferiores aos fornecidos 
em catálogo. Na temperatura nominal na saída do chiller, o COP foi calculado em 0,44 para o 
sistema acionado por vapor a plena carga, enquanto o valor fornecido em catálogo aponta 
para 0,59, uma redução de 25%. Os testes realizados por Tassou, et al., 2007 apontaram um 
COP de 0,43 para uma temperatura ambiente de 20°C, enquanto o catálogo fornece valores da 
ordem de 0,60. 
Na Figura 6.18 é apresentado o comportamento do COP com a pressão na caldeira. 




Figura 6.18 – COP em função da pressão na caldeira 
O COP não variou significantemente com o aumento da temperatura do vapor ou pres-
são na caldeira. Os valores encontrados para a temperatura nominal foram da ordem de 0,44. 
Os resultados do trabalho de Grossman (2001) apresentados na Figura 2.4 e do trabalho de 
Fernandéz-Seara e Vásquez (2001) apresentados na Figura 2.5 corroboram esse comporta-
mento. Foi mostrado que o COP sobe abruptamente no início para uma variação na tempera-
tura da fonte quente e depois praticamente se mantém inalterado para uma ampla faixa de 
temperaturas. As pressões de vapor de 2,4 bar e 5,3 bar equivalem a temperaturas de satura-
ção de 138°C e 161°C, respectivamente. 
Na Figura 6.20 é apresentada a eficiência exergética do chiller com a temperatura da so-
lução na saída do chiller. 




Figura 6.19 – Eficiência exergética do chiller em função da temperatura da solução na saída 
do chiller 
Da mesma forma que a exergia atribuída aos produtos do chiller, a eficiência exergética 
também apresenta um máximo para uma temperatura da solução na saída do chiller em torno 
de -7°C. Este comportamento mostra que esse chiller conserva melhor a exergia se utilizado 
para essa temperatura da solução na saída. 
Na Figura 6.20 é apresentada a eficiência exergética do chiller com a pressão na caldei-
ra. 
 




Figura 6.20 – Eficiência exergética do chiller em função da pressão na caldeira 
À medida que a pressão na caldeira sobre, a eficiência exergética diminui. Esse compor-
tamento já era aguardado, visto que uma maior pressão na caldeira representa uma maior dife-
rença de temperatura na transferência de calor entre o vapor e a solução água-amônia, geran-
do mais irreversibilidades no processo e acarretando em uma menor eficiência de 2ª Lei. 
A redução da diferença de temperatura entre os fluxos implica numa menor taxa de ca-
lor. Uma maior área desse trocador de calor seria necessária para que as irreversibilidades 
pudessem ser minimizadas. Porém uma maior área representaria um maior custo, e a decisão a 
ser tomada entraria no mérito econômico. 
Apesar da temperatura ambiente não poder ser controlada durante os testes, houve vari-
ações significativas entre os 12 testes realizados nas duas baterias. Através de uma regressão 
linear de todos os resultados apresentados na Tabela B.2 e Tabela B.3 e com a utilização de 
uma curva de ajuste de 2º grau, foi estimada a tendência da capacidade de refrigeração e COP 
com a temperatura ambiente. Essas curvas podem ser observadas na Figura 6.21 e Figura 
6.22. 




Figura 6.21 – Capacidade de refrigeração em função da temperatura ambiente 
 
Figura 6.22 – COP em função da temperatura ambiente 
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A capacidade de refrigeração e o COP do sistema acionado por vapor apresentaram uma 
redução apreciável com o aumento da temperatura ambiente, ao contrário da projeção forne-
cida em catálogo.  
À plena carga e temperatura da solução na saída do chiller de -5°C, estima-se que o sis-
tema operado por vapor produza uma capacidade de refrigeração de 10,5 kW com um COP de 
0,49 a uma temperatura ambiente de 20°C ou 5,4 kW com um COP de 0,27 uma temperatura 
ambiente de 30°C. 
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6.4 ANÁLISE EXERGOECONÔMICA 
A configuração de projeto adotada para o sistema de cogeração foi baseada nos resulta-
dos experimentais obtidos do teste a plena carga (26 kW) e temperatura nominal da solução 
na saída do chiller (-5°C).  
Pelos parâmetros de operação assumidos, o consumo mensal é: 
oJ+p!o !J+qI 4 ! \3_t,^_ E 3600 + E 24 Oq E 30 Oq!ê+ E  (6.1) 
oJ+p!o !J+qI 4 6532 "!]!ê+  (6.2) 
Pela faixa de consumo, o preço de compra do gás natural é de R$ 1,1236 por m3, segun-
da a Tabela 5.2. 
Na Tabela 6.1 são listadas as medições de temperatura, pressão e vazão mássica, bem 
como o cálculo das exergias e custos associados aos fluxos do sistema.  
Tabela 6.1 – Medições e cálculos de exergia e fluxo de custos 
N° do fluxo T (°C) P (kPa) !  (kg/s) e (kJ/kg) E  (kW) C  (R$/h) c (R$/kWh) 
1 30,5 101,3 0,2588 0 0 0 0 
2 24,4 195,1 0,0024 49152 119,5 12,0 0,10 
3 305,7 101,3 0,2612 86,7 22,7 2,3 0,10 
4 277,4 101,3 0,2612 72,3 18,9 2,3 0,12 
5 200,7 101,3 0,2612 38,5 10,1 1,2 0,12 
6 160,9 633,7 0,0092 753,2 6,9 1,7 0,25 
7 160,9 633,7 0,0092 102,2 0,9 0,2 0,25 
8 -4,8 301,3 0,7702 5,7 4,4 12,4 2,82 
9 -1,4 301,3 0,7702 4,5 3,4 9,7 2,82 
Ambiente 24,8 - - - - - - 
 
Nota-se uma diferença de temperatura de 6°C entre o ar de admissão (T1) e a temperatu-
ra ambiente, devido ao confinamento da microturbina. O pinch point encontrado (T5-T6) é de 
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aproximadamente 40°C, bem acima dos valores entre 10-20°C típicos de caldeiras de recupe-
ração. 
Como esperado, a exergia decresce a jusante do fluxo. Deve ser observado que o fluxo 
[5] ainda apresenta exergia disponível para utilização (10,1 kW), que é liberada na atmosfera. 
O custo exergético associado a esse fluxo (1,2 $/h) foi distribuído igualmente entre os produ-
tos da planta para fechamento do balanço de custos.  
Os parâmetros de desempenho calculados para o sistema de cogeração são apresentados 
na Tabela 6.2. 
Tabela 6.2 – Parâmetros de desempenho a plena carga 
Componente η(%) ε(%) COP 
Microturbina 22,7 21,8 - 
HRSG 92 67,4 - 
Chiller de absorção - 15,8 0,44 
Sistema de cogeração (produto = vapor) 39,3 26,8 - 
Sistema de cogeração (produto = frio) 30,0 21,7  
 
Quando o vapor gerado na caldeira é considerado como produto, a eficiência de cogera-
ção encontrada é de 39,3%. Como mostrado na Figura 6.10, a eficiência de cogeração depen-
derá também do equipamento acoplado à caldeira, podendo ser maior para pressões de equilí-
brio menores e menor para pressões de equilíbrio maiores. Entretanto a eficiência exergética 
de cogeração foi de 26,8% e será constante para qualquer sistema que venha a ser acoplado 
para essa mesma caldeira com o mesmo trocador de calor gases de exaustão/líquido saturado. 
Quando a capacidade refrigeração é considerada como produto, a eficiência de cogeração cai 
para 30,0% e a eficiência exergética para 21,7%. 
A eficiência exergética da caldeira pode ser aprimorada com a redução do pinch point e 
com uma maior atenção dada ao isolamento da tubulação na caldeira e do trocador de calor. O 
valor da eficiência de 1ª Lei estimado para esse sistema foi 0,92 podendo alcançar valores da 
ordem de 0,96-0,98. Essa melhoria implicará também no aprimoramento do COP, visto que 
este é definido como kW de refrigeração produzida por kW de energia recuperada dos gases 
de exaustão.  
Na Tabela 6.3 são listados o custo investido de gás natural no sistema e o custo dos pro-
dutos da planta.  
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Tabela 6.3 – Custos do gás natural e dos produtos da planta 
Combustível, Produto Q , W  (kW) E  (kW) C  (R$/h) c (R$/kWh) 
Gás Natural 114,4 119,5 12,0 0,10 
Eletricidade 26,0 26,0 18,5 0,71 
Vapor (5,3 bar) 19,0 6,0 2,1 0,35 
Refrigeração (-4,7°C) 9,2 0,9 3,3 3,46 
 
O custo do vapor é válido somente para o caso da planta de cogeração trabalhar sem o 
chiller, ofertando apenas eletricidade e vapor. Os preços praticados para a energia elétrica 
fora e dentro do horário de ponta, segundo a classe tarifária de energia elétrica horo-sazonal 
verde (A4) úmida, é de 0,144 e 0,976 R$/kWh, respectivamente, segundo Celesc (2009). Es-
ses valores mostram que o custo da eletricidade gerada é muito maior que o preço da eletrici-
dade fora do horário de ponta e um pouco menor que no horário de ponta.  
O preço calculado para o gás natural foi de 0,105 R$/kWh e a razão gás natu-
ral/eletricidade de 0,73 e 0,11 para os horários fora e de ponta respectivamente. No trabalho 
de Guizzi et al. (2008), os valores do gás natural e da eletricidade praticados na Itália foram 
cotados em 0.047 €/kWh e 0.160 €/kWh, respectivamente, com uma razão de preço gás natu-
ral/eletricidade de 0,29. Esses resultados comprovam a dificuldade da consolidação dos sis-
temas a gás natural principalmente devido ao baixo preço da energia elétrica brasileira pro-
porcionada pelas grandes centrais hidrelétricas. 
A Tabela 6.4 apresenta os parâmetros utilizados na análise exergoeconômica. 
Tabela 6.4 – Parâmetros de custo e exergoeconômicos 
Componente ED(kW) yD(%) cf(R$/kWh) cp(R$/kWh) Z  (R$/h) C (R$/h) r (%) f (%) 
Microturbina 70,9 59,3 0,10 0,41 8,15 7,11 313 53,4 
Chiller  5,0 4,2 0,25 2,82 1,15 1,27 1015 47,5 
HRSG 2,9 2,4 0,12 0,25 0,45 0,35 110 56,2 
Chaminé 3,8 3,2 0,10 0,12 0 0,38 20 0 
 
Como esperado, a microturbina é o subsistema que mais contribui para a agregação de 
custos no sistema de cogeração (Z 7 C ), seguida pelo chiller, caldeira e chaminé. Apenas a 
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microturbina destrói 59,3% de toda a exergia disponível no combustível, valor intrínseco ao 
processo de combustão. O fator exergoeconômico (f) mostra que o custo agregado é bem dis-
tribuído entre o custo de compra (Z ) e o custo associado à energia destruída (C ). Entretanto o 
alto valor do fator de diferença de custo relativa (r) mostra que o custo agregado é muito alto. 
Para o presente sistema, além da instalação da microturbina em ambiente aberto, nenhuma 
modificação é recomendada, visto que a microturbina é um equipamento fechado. Para novos 
projetos deve-se considerar a utilização de turbinas mais potentes visando obter eficiências 
superiores e minimizar o custo final dos produtos, mesmo que seu custo seja penalizado.  
O chiller é o equipamento que apresenta o maior fator de diferença de custo relativa, 
que é atribuído à baixa exergia presente nos fluxos frios (8 e 9). Equipamentos designados 
para produção de refrigeração irão sempre agregar uma grande custo exergético aos fluxos do 
sistema. Para redução do fator de diferença de custo relativa, deve-se priorizar a utilização do 
sistema a altas eficiências exergéticas, onde a temperatura da solução na saída do chiller é de 
-7°C e a pressão na caldeira é baixa. O fator exergoeconômico mostra que os custos de com-
pra e destruição de exergia têm participações similares no custo agregado nesse subsistema. 
Não é possível realizar uma avaliação mais significativa desse fator pela ausência de valores 
disponíveis na literatura para comparação de máquinas de refrigeração.  
A caldeira de recuperação possui um valor típico de fator exergoeconômico, segundo 
Bejan (1996). A destruição de exergia pode ser diminuída nesse subsistema se o isolamento 
for melhorado, aumentando o atual valor de 0,92 e se pressões maiores forem utilizadas. No-
ta-se que maiores pressões na caldeira aumentam a eficiência exergética do trocador de calor 
com os gases de exaustão e diminuem a eficiência exergética do chiller. 
A chaminé apresenta um aumento no custo relativo de 20% onde deveria ser 0%. A fal-
ta de isolamento entre a saída da microturbina e a entrada do trocador adiciona um custo de 
0,38 R$/h ao combustível da chaminé para cobrir sua destruição de exergia. Se um bom iso-
lamento for instalado na chaminé, esse custo adicional será suprimido e um menor custo po-
derá ser obtido para os produtos do sistema em sua máxima utilização. 
De forma geral os equipamentos de pequena escala apresentam um alto valor de r, de-
vido à alta razão custo/capacidade e baixa razão eficiência/capacidade. Além dessa caracterís-
tica inerente ao equipamento de pequena escala, é fundamental o desenvolvimento de tecno-
logia nacional que reduza os preços dos componentes e contribua para a viabilização do pre-
sente sistema.  
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6.5 AVALIAÇÃO DO POTENCIAL DO SISTEMA DE COGERAÇÃO 
Com base nos resultados experimentais foi realizada uma avaliação do potencial do sis-
tema de cogeração apresentado. Deve ser ressaltado que os resultados aqui apresentados fo-
ram obtidos para a temperatura ambiente de 24°C. 
A microturbina pode desenvolver eficiências mais altas se instalada em ambiente aber-
to, evitando o aumento da temperatura do ar de admissão pelo confinamento. O aumento es-
perado na eficiência é da ordem de 0,8 ponto percentual, aumentando de 22,7% para 23,5%. 
Um isolamento adequado deve ser instalado na chaminé de forma a garantir que a perda 
de calor entre a saída da microturbina e a entrada do trocador de calor seja mínima. Na confi-
guração atual, a temperatura entre os pontos [3] e [4] é reduzida de 305,7°C para 277,4°C a 
plena carga. Se o isolamento for bem projetado, poder-se-á garantir uma temperatura na en-
trada do trocador de calor (T4) da ordem de 300°C. Além disso, uma atenção especial dada ao 
isolamento do trocador de calor e às tubulações da caldeira levará a eficiência da caldeira de 
0,92 para valores da ordem de 0,96. Essas ações proporcionariam uma maior recuperação de 
calor na caldeira e uma maior geração de vapor. 
Para se projetar essa geração de vapor foi calculado primeiramente o coeficiente global 
de transferência de calor (UA) médio para a potência de 26 kW com os valores de &eh;^  utili-
zados na Figura 6.12. De acordo com Incropera e Dewitt (1998), o UA pode ser calculado 
conforme as equações abaixo: 
&eh;^ 4  E A (6.3) 
A 4 ∆Aá 9 ∆A)
IJ ∆Aá∆A)
 4
FAd 9 AgH 9 FAa 9 AfHIJ Ad 9 AgAa 9 Af  (6.4) 
é, 4 ,  /°  (6.5) 
Uma projeção da geração de vapor para várias pressões na caldeira pode ser obtida re-
solvendo a equação (6.6) para T4 igual a 300°C e a eficiência da caldeira igual a 0,96.  
&eh;^ 4 ! (-rFAd 9 AaH 4 é)	,\f X E FAd 9 Aeh;^H 9 FAa 9 Aeh;^HIJ Ad 9 Aeh;^Aa 9 Aeh;^  (6.6) 
&	 4 &eh;^ . 2eh;^ (6.7) 
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onde a temperatura na caldeira (AWeh;^) é a mesma para T6 e T7 já que o fluido se encontra 
em estado de saturação. 
Os valores projetados do calor recuperado, vapor produzido e temperatura a jusante do 
trocador são apresentados na Tabela 6.5. 
Tabela 6.5 – Projeção para a quantidade de vapor gerada  
PHRSG (bar) THRSG (°C) QHRSG (kW) Qvapor (kW) T5 (°C) 
2 133,7 29,4 28,2 190,8 
3 143,7 27,6 26,5 197,4 
4 151,9 26,2 25,1 202,8 
5 158,9 24,9 23,9 207,4 
6 165 23,8 22,9 211,4 
6,83 169,6 23,03 22,11 214,4 
7 170,5 22,9 22,0 215,0 
8 175,4 22,0 21,1 218,2 
Superpondo-se os valores projetados de geração de vapor com a curva do chiller apre-
sentada na Figura 6.12, obtém-se uma nova pressão de equilíbrio na caldeira, como pode ser 
visto na Figura 6.23. 
 
Figura 6.23 – Projeção da curva de geração de vapor em função da pressão na caldeira 
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No novo ponto de equilíbrio espera-se obter uma maior capacidade de refrigeração para 
o chiller, de acordo com a curva de fornecimento de calor ao gerador (& chiller). Nota-se que se 
uma eficiência maior da caldeira deve proporcionar um aumento no COP de 0,96/0,92 ou 
4,3%. Assim: 
&)	,	-çã	 4 &eh;^ .  4 23,03 E F0,44 E 1,043H (6.8) 
  çã 4 , ¡ (6.9) 
¢ £, çã 4 ¤,    (6.10) 
Neste cenário, ainda pode-se recuperar o calor residual dos gases de exaustão na saída 
do trocador que se encontram à temperatura de 214,4°C (Tabela 6.5). Considerando a adição 
de mais um trocador de calor para produção de água quente a 90°C e uma temperatura míni-
ma praticável de 120°C para os gases de exaustão, sem a formação de ácidos, pode-se adicio-
nar a seguinte potência térmica aos produtos: 
&á(> =>-
5- 4 ! (-rFAa 9 Aa H´ E 2eh;^ 4 ! (-rF214,4 9 120H E 0,96 (6.11) ¢ á§¨© ª¨ «¬  4 ¡, ¤   (6.12) 
Os valores da eficiência de 1ª e 2ª Lei, assim como os produtos oferecidos pela planta 
em seu potencial máximo podem ser visto na Tabela 6.6. 
Tabela 6.6 – Potencial do sistema compacto de cogeração 
Componente (produto) η(%) ε(%) COP Q , W  (kW) E  (kW) 
Microturbina (eletricidade) 23,5 22,5 - 26 26 
HRSG1 (vapor a 6,8 bar - 170°C) 96 69,2 - 22,1 7,2 
HRSG2(água quente a 90°C) 96 52,7 - 24,1 4,3 
Chiller de absorção (refrigeração a -5°C) - 15,3 0,46 10,6 1,1 
Sistema de cogeração (produto = calor) 65,3 32,4 - 72,2 37,5 
 
A presente planta de cogeração pode produzir 26 kW de eletricidade , 24,1 kW de água 
quente a 90°C e até 22,1 kW de vapor a 6,8 bar ou 10,6 kW de refrigeração à -5°C. As efici-
ências máximas de 1ª e 2ª Lei exeqüíveis são de 65,3% e 32,4%, respectivamente. 




Nesse trabalho foram apresentados os resultados experimentais de um sistema compacto 
de cogeração a gás natural e ratificada a viabilidade técnica do acionamento de um chiller de 
absorção água-amônia com vapor. Baseado nos resultados encontrados foi realizada uma aná-
lise exergoeconômica e avaliado o potencial do sistema. Uma base de dados foi constituída 
para auxiliar a elaboração de projetos futuros. 
Os testes demonstraram que a pressão na caldeira de recuperação apresenta uma ten-
dência ao equilíbrio para diferentes potências elétricas. As pressões estabelecidas foram utili-
zadas para avaliar o desempenho do chiller. Foi observado que maiores pressões na caldeira 
proporcionaram um aumento expressivo na capacidade de refrigeração, apesar do COP não 
apresentar variação significativa para os valores testados. A utilização de vapor para aciona-
mento do chiller acarretou em uma redução apreciável da capacidade de refrigeração e do 
COP em relação aos valores informados em catálogo para o sistema de queima direta.  
Os resultados mostraram que a plena carga, a planta de cogeração atual pode oferecer 
26,0 ± 0,6 kW de eletricidade e 19,0 ± 1,1 kW de vapor saturado a 5,3 bar (161ºC), com efici-
ências elétrica e de cogeração de 22,7 ± 1,1% e 39,3 ± 2,0%, respectivamente, e eficiência 
exergética de 26,8%. 
Se o chiller for utilizado, pode-se produzir 9,2 ± 1,2 kW de capacidade de refrigeração 
para uma temperatura da solução na saída do chiller de -5ºC e uma temperatura ambiente de 
24°C com um COP de 0,44 ± 0,06. Nesse caso, a eficiência de cogeração cai para 30,0% e a 
eficiência exergética para 21,7%. 
A avaliação do potencial da planta de cogeração amparada nos resultados experimentais 
sugere uma oferta de 26 kW de eletricidade, 24,1 kW de água quente a 90°C e 22,1 kW de 
vapor saturado a 6,8 bar (170°C) ou 10,6 kW de refrigeração a -5°C. As eficiências máximas 
de 1ª e 2ª Lei exeqüíveis para a cogeração são de 65,3% e 32,4% respectivamente. A eficiên-
cia da caldeira pode atingir valores da ordem de 0,96 e o COP de 0,46. 
O uso do presente sistema compacto de cogeração na geração distribuída se apresenta 
como uma promissora alternativa em contribuição ao uso racional da energia, apesar da alta 
relação do preço gás natural/eletricidade e os altos preços de aquisição dos equipamentos im-
portados ainda comprometerem a viabilização econômica desses sistemas no mercado nacio-
nal. 
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Para trabalhos futuros sugere-se: 
(i) Realizar as modificações recomendadas (isolamentos e adição de um trocador de 
calor) e verificar, com testes experimentais, a coerência da potência de vapor, 
capacidade de refrigeração e COP projetados; 
(ii) Substituir o chiller atual de H2O/NH3 de simples efeito por um chiller BrLi/H2O 
de duplo efeito, levantar as mesmas curvas deste trabalho e comparar a os resul-
tados;  
(iii) Projetar um sistema de geração de vapor por termossifão sem a necessidade de 
uma bomba ou um sistema de troca de calor sem o fluido intermediário. 
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Figura A.1 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 26 kWe (1ª bateria) 
 
Figura A.2 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 24 kWe (1ª bateria) 




Figura A.3 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 22 kWe (1ª bateria) 
 
Figura A.4 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 20 kWe (1ª bateria) 




Figura A.5 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 18 kWe (2ª bateria) 
 
Figura A.6 – Comportamento térmico para a potência elétrica de 13 kWe (2ª bateria) 
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Apêndice B: Resultado numérico dos testes 
Os resultados destacados em negrito são aqueles utilizados no Capítulo 6. 
 
Tabela B.1 – Medições e cálculo das principais grandezas 
 
 












26,0±0,6 30,6±2,2 20,9±2,2 5,01±0,02 113,9±4,9 74,9±2,4 21,3±1,2 19,6±1,1 22,8±1,2 39,2±2,0 21,9 66,9 25,9 
24,0±0,6 30,6±2,2 20,7±2,2 4,49±0,02 107,5±4,9 70,4±2,5 20,4±1,2 18,7±1,1 22,3±1,2 38,9±2,1 21,4 66,9 25,3 
22,0±0,6 30,7±2,2 20,5±2,2 4,02±0,02 101,5±4,9 64,3±2,4 18,9±1,2 17,3±1,1 21,7±1,2 37,9±2,2 20,8 66,9 24,5 
20,0±0,6 30,2±2,2 19,7±2,2 3,48±0,02 94,0±5,0 59,0±2,7 17,7±1,2 16,2±1,1 21,3±1,4 37,6±2,4 20,4 66,8 24,0 
18,0±0,6 29,7±2,2 24,3±2,2 2,96±0,02 118,3±5,0 53,5±2,2 16,1±1,0 14,8±0,9 15,2±0,9 27,0±1,5 14,6 66,1 17,0 
16,0±0,6 29,2±2,2 23,0±2,2 2,45±0,02 107,0±5,3 47,8±2,1 14,2±1,0 13,1±0,9 15,0±1,0 26,3±1,7 14,3 65,8 16,5 
 
       
 
  












26,0±0,6 30,5±2,2 24,5±2,2 5,32±0,02 114,4±4,9 75,2±2,4 20,7±1,2 19,0±1,1 22,7±1,1 39,3±2,0 21,7 67,5 25,6 
24,0±0,6 30,8±2,2 24,0±2,2 4,82±0,02 108,8±4,9 70,9±2,4 19,6±1,2 18,1±1,1 22,1±1,2 37,8±2,1 21,1 67,4 24,9 
22,0±0,6 29,9±2,2 22,5±2,2 4,13±0,02 102,0±5,4 64,6±2,4 18,3±1,2 16,9±1,1 21,6±1,3 37,2±2,3 20,6 67,2 24,2 
20,0±0,6 30,1±2,2 22,1±2,2 3,65±0,02 95,0±5,5 59,4±2,7 17,1±1,2 15,7±1,1 21,0±1,4 36,6±2,5 20,1 67,1 23,6 
18,0±0,6 31,6±2,2 28,0±2,2 2,96±0,02 119,7±5,3 53,5±2,2 16,1±1,0 14,8±0,9 15,0±0,9 26,6±1,5 14,3 65,9 16,8 
13,0±0,6 32,0±2,2 28,2±2,2 2,45±0,02 97,1±5,3 45,9±2,1 13,9±1,0 12,8±0,9 13,4±1,0 25,6±1,8 12,8 67,2 15,2 
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We Tref.(°C) PHRSG (bar) Tamb (°C) Qfrio (kW) COP (-) Efrio(kW) εAC(%) 
26 kW 
-1,2±0,3 5,03±0,02 20,6±2,2 12,4±1,6 0,58±0,08 1,01 17,5 
-1,9±0,2 4,98±0,02 21,0±2,2 10,6±1,1 0,50±0,06 0,91 15,8 
-5,0±0,4 4,98±0,02 21,1±2,2 10,9±1,4 0,51±0,07 1,05 18,3 
-7,4±0,4 5,02±0,02 20,8±2,2 10,0±1,7 0,47±0,08 1,06 18,5 
-8,8±0,4 5,03±0,02 20,8±2,2 9,1±1,3 0,43±0,07 1,02 17,8 
 
  
     
24 kW 
0,3±0,4 4,41±0,02 20,6±2,2 9,8±1,6 0,48±0,08 0,77 14,1 
-2,0±0,3 4,45±0,02 20,5±2,2 9,6±1,2 0,47±0,07 0,83 15,3 
-4,7±0,4 4,49±0,02 20,7±2,2 9,4±1,4 0,46±0,07 0,91 16,9 
-7,2±0,5 4,54±0,02 20,7±2,2 8,9±1,9 0,44±0,10 0,95 17,6 
-9,3±0,4 4,58±0,02 21,0±2,2 8,2±1,2 0,41±0,06 0,95 17,6 
 
  
     
22 kW 
0,7±0,4 4,01±0,02 20,7±2,2 9,2±1,6 0,49±0,09 0,72 14,5 
-2,5±0,5 4,00±0,02 20,6±2,2 8,9±2,0 0,47±0,11 0,80 16,2 
-4,1±0,4 4,02±0,02 20,6±2,2 8,9±1,4 0,47±0,08 0,85 17,3 
-6,5±0,4 4,02±0,02 20,3±2,2 8,8±1,1 0,47±0,07 0,91 18,6 
-9,1±0,5 4,02±0,02 20,0±2,2 7,4±1,8 0,39±0,10 0,86 17,4 
 
  
     
20 kW 
0,4±0,3 3,46±0,02 19,9±2,2 8,0±1,4 0,45±0,09 0,64 14,0 
-2,3±0,3 3,48±0,02 19,8±2,2 7,9±1,7 0,45±0,10 0,71 15,6 
-5,1±0,2 3,48±0,02 19,6±2,2 8,0±1,0 0,45±0,06 0,79 17,6 
-7,0±0,4 3,49±0,02 19,6±2,2 7,8±1,6 0,44±0,10 0,84 18,6 
-9,6±0,5 3,49±0,02 19,8±2,2 7,5±1,9 0,42±0,11 0,88 19,5 
 
  
     
18 kW 
0,2±0,5 2,97±0,02 24,5±2,2 7,4±1,9 0,46±0,12 0,60 14,9 
-2,5±0,4 2,97±0,02 25,2±2,2 7,0±1,7 0,44±0,11 0,64 15,9 
-4,1±0,4 2,97±0,02 24,8±2,2 6,8±1,4 0,42±0,09 0,66 16,5 
-7,0±0,4 2,95±0,02 23,8±2,2 6,9±1,4 0,42±0,09 0,74 18,4 
-9,1±0,3 2,93±0,02 23,4±2,2 6,2±1,2 0,38±0,08 0,72 18,0 
 
  
     
16 kW 
0,5±0,3 2,50±0,02 24,1±2,2 6,4±1,1 0,45±0,08 0,52 14,9 
-1,8±0,3 2,45±0,02 22,2±2,2 6,7±1,3 0,47±0,10 0,59 17,1 
-3,9±0,3 2,43±0,02 23,0±2,2 6,3±1,1 0,45±0,08 0,62 17,9 
-6,9±0,3 2,43±0,02 22,9±2,2 6,3±1,0 0,44±0,08 0,68 19,9 
-8,9±0,3 2,44±0,02 22,6±2,2 5,8±1,1 0,41±0,08 0,67 19,7 
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Tabela B.3 – Resultados para o sistema de refrigeração na 2ª bateria 
We Tref.(°C) PHRSG (bar) Tamb (°C) Qfrio (kW) COP (-) Efrio (kW) εAC(%) 
26 kW 
-0,2±0,2 5,20±0,02 24,1±2,2 9,9±1,1 0,48±0,06 0,80 14,0 
-2,2±0,2 5,27±0,02 24,2±2,2 9,9±1,1 0,48±0,06 0,87 15,3 
-4,7±0,4 5,32±0,02 24,8±2,2 9,2±1,2 0,44±0,06 0,89 15,8 
-7,0±0,3 5,36±0,02 24,4±2,2 8,6±1,0 0,42±0,05 0,92 16,3 
-9,4±0,3 5,46±0,02 25,0±2,2 7,2±1,1 0,35±0,06 0,84 14,9 
        
24 kW 
-0,7±0,4 4,88±0,02 24,3±2,2 9,5±1,4 0,48±0,08 0,78 14,8 
-2,1±0,4 4,85±0,02 23,9±2,2 9,5±1,3 0,48±0,07 0,83 15,7 
-5,0±0,3 4,78±0,02 23,6±2,2 9,1±1,2 0,46±0,07 0,90 16,9 
-6,9±0,3 4,75±0,02 23,8±2,2 8,4±1,2 0,43±0,07 0,90 17,0 
-9,2±0,2 4,83±0,02 24,6±2,2 6,6±0,9 0,34±0,05 0,78 14,6 
        
22 kW 
0,0±0,3 4,08±0,02 22,8±2,2 8,5±1,1 0,46±0,06 0,68 14,1 
-2,3±0,2 4,12±0,02 22,5±2,2 8,6±1,1 0,47±0,06 0,76 15,9 
-5,0±0,4 4,14±0,02 22,4±2,2 8,4±1,3 0,46±0,08 0,83 17,4 
-7,1±0,3 4,15±0,02 22,5±2,2 8,2±1,0 0,45±0,06 0,87 18,2 
-9,5±0,3 4,19±0,02 22,4±2,2 7,2±1,1 0,39±0,07 0,84 17,5 
        
20 kW 
-0,2±0,4 3,54±0,02 22,2±2,2 7,7±2,3 0,45±0,14 0,63 14,3 
-2,1±0,3 3,62±0,02 22,3±2,2 7,8±1,0 0,46±0,07 0,69 15,7 
-4,9±0,3 3,65±0,02 22,2±2,2 7,8±1,1 0,46±0,07 0,78 17,7 
-7,2±0,3 3,69±0,02 22,1±2,2 7,8±1,1 0,46±0,07 0,84 19,1 
-9,4±0,3 3,74±0,02 21,8±2,2 6,8±1,0 0,40±0,07 0,80 18,2 
        
18 kW 
0,0±0,2 2,97±0,02 27,3±2,2 7,0±1,0 0,43±0,07 0,57 14,2 
-1,9±0,3 2,97±0,02 27,9±2,2 6,5±1,0 0,40±0,07 0,59 14,5 
-5,1±0,3 2,97±0,02 28,3±2,2 6,3±1,0 0,39±0,07 0,64 15,9 
-6,8±0,2 2,95±0,02 28,5±2,2 5,4±0,9 0,33±0,06 0,59 14,5 
-8,7±0,4 2,93±0,02 28,3±2,2 3,6±1,4 0,23±0,09 0,43 10,6 
        
13 kW 
-0,1±0,2 2,93±0,02 28,3±2,2 4,7±0,9 0,34±0,07 0,40 11,6 
-2,2±0,3 2,93±0,02 28,3±2,2 4,3±0,9 0,31±0,07 0,40 11,6 
-5,0±0,4 2,93±0,02 28,3±2,2 3,8±1,1 0,28±0,08 0,40 11,6 
-7,0±0,3 2,93±0,02 28,3±2,2 3,9±0,8 0,28±0,06 0,43 12,5 
-8,7±0,2 2,93±0,02 28,3±2,2 3,0±1,0 0,22±0,07 0,36 10,4 
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Apêndice C: Gráficos com barras de incerteza 
 
Figura C.1 – Energia do combustível e gases de exaustão da microturbina (barra de incerteza) 
 
Figura C.2 – Eficiência elétrica da microturbina (barra de incerteza) 




Figura C.3 - Capacidade de refrigeração em função da pressão na caldeira (barra de incerteza) 
 
Figura C.4 - Capacidade de refrigeração com temperatura saída chiller (barra de incerteza) 




Figura C.5 - COP em função da pressão na caldeira (barra de incerteza) 
 
Figura C.6 - COP em função da temperatura saída chiller (barra de incerteza)  
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Apêndice D: Memória de cálculo para análise de incerteza 
Os procedimentos de cálculo aqui apresentados são ilustrados com os valores do teste a 
plena carga (26 kW) com a temperatura nominal de refrigeração (-5°C). 
A fórmula geral da incerteza padrão atribuída a uma medição indireta é da pela pelas 
equações (D.1) e (D.2) de acordo com BIPM (2003). Para todos os valores calculados, ado-
tou-se um faixa de abrangência de 95,45% para estimativa da incerteza expandida. 
 
FORMULA GERAL 
Para uma grandeza determinada por uma medição indireta como: 
L 4 F­G, ­\, … , ­
H (D.1) 
A incerteza combinada e a incerteza expandida são dadas, respectivamente, por: 
p\FLH 4 F ¯¯­G pF­GHH\ 7 F ¯¯­\ pF­\HH\ 7 ° 7 F ¯¯­
 pF­
HH\ (D.2) FLH 4 pFLH E P (D.3) 
onde t é o coeficiente de Student determinado pelo grau de liberdade efetivo: 
±- 4 pdFLHpdF­GH±²³ 7 pdF­\H±²M 7 ° 7 pdF­
H±²´  (D.4) 
 
ENERGIA ATRIBUÍDA AO COMBUSTÍVEL 
&^_ 4 ! ^_$^ _ 4 ±3$^ _ (D.5) p\i&^_j 4 F3$^ _piT jH\ 7 F±$^ _pF3HH\ 7 F±3pF$^ _HH\ (D.6) 
A vazão volumétrica de gás natural é medida e seu balanço de incertezas é apresentado 
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VM = 6,02 
m³/h 
 
FE = 17 m³/h 
Precisão 
= 0,01*FE Retangular 1,73 0,10 ∞ 
Sensor – 
Repetitividade = 0,003*FE 
Retangular 1,73 0,03 ∞ 
Repetitividade 
- 
Normal - 0,02 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
0,10 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 0,21 - 
 
µ  4 F,  ¶ , ¤H³/¸ (D.7) 
ou 
µ  4 F, ¤¹ ¶ , ºH³/» (D.8) 
A densidade do gás natural é uma propriedade termodinâmica função da temperatura e 
da pressão: 
3 4 F, AH (D.9) 
Sua incerteza é estimada através dos valores máximo e mínimo possíveis baseados nas 
medições de pressão e temperatura e suas incertezas:  
pF3H 4 3á 9 3)
2  (D.10) 3á 4 Fá, A)
H (D.11) 3)
 4 F)
, AáH (D.12) 
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 = 0,15 + 
0,002*VM 
Retangular 1,73 0,11 ∞ 
Datalog 0,06 Retangular 1,73 0,03 ∞ 
Repetitividade 
- 
Normal - 0,02 59 








¼ 4 F¡, ¡ ¶ ,  H° (D.13) 
A pressão do gás natural também é medida e seu balanço de incertezas é apresentado na 
Tabela D.3. 










VM = 0,937 bar 
 
FE = 2,5 bar 
Precisão = 0,005*FE Retangular 1,73 0,007 ∞ 
Histerese = 0,001*FE Retangular 1,73 0,001 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,001 59 
Incerteza Combinada Normal 
 
0,007 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 0,015 - 
 
 4 F, ½¾¹ ¶ , ¤ºH¿© (D.14) 
A densidade do gás natural é igual a: 
À 4 F¤, ¡º¾ ¶ , ¤¾H§/³ (D.15) 
O poder calorífico inferior do Gás Natural e sua incerteza são assim calculados: 
$^ _ 4 QFÁ). $)H (D.16) 
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Á) 4 ­) R q++q oIq*)q++q oIq*^ _S (D.17) 
p\F$^ _H 4 Â$. pFÁ<MHÃ\  7 Â$. pFÁ<eÄHÃ\  7  Â$. pFÁ<MeÅHÃ\ 7 Â$. pFÁ<ÄeÆHÃ\7 Â$. pFÁ<Åe³ÇHÃ\ 
(D.18) 
onde Á) é a fração mássica e ­) a fração molar do componente i. 
Os valores do PCI de cada componente foram retirados de Kotas (1995) e a fração mo-
lar da composição fornecida pela ScGás (2009) apresentada na Tabela H.1. A incerteza pa-
drão de cada componente foi calculado com base nas 20 medições ao longo de setembro de 
2009. 
O PCI calculado:  
ÈÉÊ 4 F¡¹¡¤ ¶ ¾½¾HË/§ (D.19) 
A energia atribuída ao combustível e sua incerteza expandida são dados na equação 
(D.20). 
¢ ÉÊ 4 F¤¤¡, ¡ ¶ ¡, ½H (D.20) 
 
ENERGIA DISPONÍVEL PARA COGERAÇÃO 
&	( 4 ! ^ÌFA] 9 25H (D.21) 
p\i&	(j 4 FFA] 9 25HpF! ^ÌHH\ 7 F! ^ÌFA] 9 25HpijH\7 F! ^ÌpFA]HH\ (D.22) 
A vazão mássica dos gases de exaustão é calculada de acordo com o método apresenta-
do no Apêndice E: 
! 4 3T (D.23) 
3 4 FA, H (D.24) 
T 4 ÍÎ2)
3 Î (D.25) 
 4 ÏO\4  (D.26) 
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Assim, a vazão mássica e sua incerteza são assim calculadas: 
! 4 ÏO\Í)
38  (D.27) 
p\F! H 4 ÐÏO ÎÍ)
32 Î pFOHÑ
\








O diâmetro interno da chaminé de exaustão foi medido através dos furos realizados em 
sua lateral defasados de 60°. As medições foram realizadas com o intuito de estimar a incerte-
za da não-circularidade da seção transversal da chaminé. As medições são apresentadas na 
Tabela D.4. 
Tabela D.4 – Medição do diâmetro interno da chaminé 








O balanço de incertezas do diâmetro é apresentado na Tabela D.5: 










VM = 161,67 
mm 
Resolução 1,00 Retangular 1,73 0,58 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,577 2 
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 4 F¤ ¶  H (D.29) 
A medição da pressão dinâmica é obtida através da média das leituras em 18 pontos: 
)
 4 Q )18
Gk
)ÒG  (D.30) 
Para estimar a incerteza de medição, cada pressão foi medida 6 vezes e seus valores são 
mostrados na Tabela D.6. 
Tabela D.6 – Medições da pressão dinâmica média 










« 4 F¤¡, ¤ ¶ ¡,  H©     4 , º (D.31) 
A densidade dos gases de exaustão é calculada conforme a pressão absoluta e tempera-
tura na seção transversal onde é realizada e medição. A pressão é considerada igual à atmosfé-
rica, visto que o ponto de medição se encontra próximo ao final da chaminé. A temperatura é 
medida com um termômetro manual utilizando-se uma sonda de termopar. Na Tabela D.7 são 
mostrados os valores de temperatura e densidade correspondentes a cada medição. 
Tabela D.7 – Valores de temperatura e densidade em cada medição 
Medição T (°C) ρ (kg/m³) 
1 185,2±2,9 0,770±0,005 
2 179,1±2,9 0,781±0,005 
3 178±2,9 0,783±0,005 
4 189,6±2,9 0,763±0,005 
5 183,7±2,9 0,773±0,005 
6 185,5±2,9 0,770±0,005 
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O balanço de incertezas da medição de temperatura é apresentado na Tabela D.10 
Tabela D.8 – Balanço de incertezas para a temperatura dos gases de exaustão no ponto 










VM = 183,5°C 
Erro Termopar 2,2 Retangular 1,73 1,27 ∞ 
Erro  
Termômetro 
1,3 Retangular 1,73 0,74 ∞ 
Incerteza Combinada Normal 
- 
1,47 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 2,94 - 
 
O balanço de incertezas do cálculo da densidade é apresentado na Tabela D.9. 
Tabela D.9 – Balanço de incertezas para a densidade dos gases de exaustão no ponto de 










VM = 0,773 
(kg/m³) 
Erro Termopar 0,005 Retangular 1,73 0,003 ∞ 
Repetitividade - Retangular 
- 0,007 5 





(k=2,43) 0,018 - 
 
À 4 F, ¹¹¾ ¶ , ¤ H §/¾        4 , ¡¾ (D.32) 
Enfim, a vazão mássica com a sua incerteza expandida podem ser calculadas: 
 ÉÓ 4 F, ¡ ¶ , ¹½ H §/»         4 , ¤º (D.33) 
O calor específico dos gases de exaustão é função apenas da temperatura. Como sua va-
riação é muito pequena para as faixas de temperaturas, sua incerteza é desconsiderada: 
 4 FAH (D.34) 
pij 4 á 9 )
2  ~ 0 (D.35) 
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Õ 4 ¤, º Ë§. ° (D.36) 
O balanço de incerteza para a temperatura na saída da microturbina é apresentado na 
Tabela D.10: 











T3 = 305,7°C 
Termopar 2,2 Retangular 1,73 1,27 ∞ 
Datalog 1,0 Retangular 1,73 0,58 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,07 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
1,40 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 2,78 
-  
¼¾ 4 F¾º, ¹ ¶ ,  H° (D.37) 
O calor residual disponível nos gases de exaustão da microturbina, assim como sua in-
certeza expandida, são dados na equação (D.38). 
¢ Õ§ 4 F¹º,  ¶ , ¡ H (D.38) 
 
ENERGIA RECUPERADA DOS GASES DE EXASUTÃO 
&eh;^ 4 ! ^ÌFAd 9 AaH (D.39) 
p\i&eh;^j 4 FFAd 9 AaHpF! ^ÌHH\ 7 F! ^ÌFA] 9 AaHpijH\7 F! ^ÌpFA]HH\ 7 F9! ^ÌpFAaHH\ (D.40) 
O calor específico do ar é função da temperatura: 
 4 FAH (D.41) 
pij 4 á 9 )
2  ~ 0 (D.42) 
Õ 4 ¤, ¡¾ Ë§. ° (D.43)  
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O balanço de incerteza para a temperatura na entrada do trocador de calor é apresentado 
na Tabela D.11: 










VM = 277,4°C 
Termopar 2,2 Retangular 1,73 1,27 ∞ 
Datalog 1,0 Retangular 1,73 0,58 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,05 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
1,40 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 2,79 
-  
¼¡ 4 F¹¹, ¡ ¶ ,  H° (D.44) 
O balanço de incerteza para a temperatura na entrada do trocador de calor é apresentado 
na Tabela D.12: 












Termopar 2,2 Retangular 1,73 1,27 ∞ 
Datalog 1,0 Retangular 1,73 0,58 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,05 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
1,40 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 2,79 
-  
¼º 4 F, ¹ ¶ ,  H° (D.45) 
O calor recuperado dos gases de exaustão, assim como sua incerteza expandida são da-
dos na equação (D.46). 
¢ Ö×ØÉ 4 F, ¹ ¶ ¤,  H (D.46)    
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PRODUÇÃO DE VAPOR 
&	 4 &eh;^ E 2eh;^  (D.47) 
pi&	j 4 2eh;^pi&eh;^j (D.48) 
O vapor produzido é dado na (D.49). 
¢ Õ©Ù 4 F¤½,  ¶ ¤, ¤ H (D.49) 
 
CAPACIDADE DE REGRIGERAÇÃO 
&)	 4 !k ,klFAl 9 AkH 4 ±3FAl 9 AkH (D.50) 
p\i&)	j
4 3FAl 9 AkHpF±H\ 7 ±FAl 9 AkHpF3H\




A vazão volumétrica da solução de água/monoetilenoglicol é medida e seu balanço de 
incertezas é apresentado na Tabela D.13. 
Tabela D.13 - Balanço de incertezas da vazão volumétrica de água/monoetilenoglicol (v k) 
Vazão Volumé-
trica (m³/h)  
Fonte de 
incerteza 





VM = 2,64 m³/h 
 
FE = 12,24 m³/h  
Sensor – 
Linearidade 
0,01*FE Retangular 1,73 0,07 ∞ 
Sensor – 
Repetitividade 
0,005*FE Retangular 1,73 0,04 ∞ 
Transmissor - 
Exatidão 
0,005*VM Retangular 1,73 0,01 ∞ 
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µ  4 F, ¡ ¶ , ¤ H³/¸ (D.52) 
A densidade da solução de água/monoetilenoglicol é função da temperatura e da fração 
mássica de monoetilenoglicol. A concentração de monoetilenoglicol na solução é de 33%. O 
preenchimento do termoacumulador foi feito através da pesagem a cada 20 kg de cada com-
ponente, sendo 2 kg de água para cada 1 kg de monoetilenoglicol utilizado. A incerteza da 
concentração foi estimada como 2%. 
Ú 4 F¾¾ ¶  H§ ¬Ù «§ÙÕÙ/§á§¨© (D.53) 
3 4 FA, 0)H (D.54) 
pF3H 4 3á 9 3)
2  (D.55) 
À 4 F¤º ¶  H§/³ (D.56) 
Da mesma forma que a densidade, o calor específico da solução de á-
gua/monoetilenoglicol é função da temperatura e da fração mássica de monoetilenoglicol. 
 4 FA, 0)H (D.57) 
pij 4 á 9 )
2  (D.58) 
Õ 4 F¾, º¹ ¶ ,  H Ë§. °  (D.59) 
Na Tabela D.14 é apresentado o balanço de incerteza para a temperatura da solução na 
saída do chiller.  










VM = -4,7°C 
PT100 
= 0,15 + 
0,002*VM 
Retangular 1,73 0,08 ∞ 
Datalog 1,0 Retangular 1,73 0,03 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,15 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
0,18 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 0,35 
-  
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¼ 4 F9¡, ¹ ¶ , ¡ H ° (D.60) 
Na Tabela D.15 é apresentado o balanço de incerteza para a temperatura da solução na 
entrada do chiller.  










VM = -1,4°C 
PT100 
= 0,15 + 
0,002*VM 
Retangular 1,73 0,08 ∞ 
Datalog 1,0 Retangular 1,73 0,03 ∞ 
Repetitividade - Normal - 0,04 59 
Incerteza Combinada Normal 
- 
0,10 ∞ 
Incerteza Expandida Normal (k=2) 0,20 
-  
¼½ 4 F9¤, ¡ ¶ ,  H ° (D.61) 
A capacidade de refrigeração produzida é dada na equação (D.62). 
¢ £ 4 F½,  ¶ ¤,  H  (D.62) 
 
EFICIÊNCIA ELÉTRICA 
2 W 4 ,-&^_ (D.63) 
p\F2 WH 4 Û 1&^_ pi,-jÜ
\ 7 Ý9 ,-&^_\ pi&^_jÞ
\ (D.64) 
A incerteza da potência elétrica é de 2% do fundo de escala conforme Capstone (2001). 
   4 F,  ¶ ,  H  (D.65) 
A eficiência elétrica é dada na equação(D.66). 
ßà¼ 4 F, ¹ ¶ ¤, ¤ H % (D.66) 
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EFICIÊNCIA DE COGERAÇÃO 
2	( 4 ,- 7 &'	 9 ∑ , )&^_  (D.67) p\i2	(j
4 Û 1&^_ pi,-jÜ
\ 7 Û 1&^_ pi&'	jÜ
\
7 Û9 1&^_ p Q , )Ü
\
7 Ý9 , -, W 7 &'	 9 ∑ , )&^_\ pi&^_jÞ
\ 
(D.68) 
A incerteza da potência elétrica consumida pelas bombas foi desprezada por apresentar 
uma pequena participação na incerteza total da eficiência de cogeração. 
A eficiência de cogeração é dada na equação (D.69). 
ßÕ§ 4 F¾,  ¶ ,  H % (D.69) 
 
COP 
 4 &)	&eh;^  (D.70) 
p\FH 4 Û 1&eh;^ pi&)	jÜ
\ 7 Ý9 &)	&eh;^\ pi&eh;^jÞ
\ (D.71) 
Finalmente, o COP é dado na equação (D.72). 
 4 F, ¡¡ ¶ ,  H (D.72) 
 
Apêndice E: Medição de vazão dos gases de exaustão 106 
 
 
Apêndice E: Medição de vazão dos gases de exaustão 
A determinação da vazão é feita de maneira indireta através da medição da pressão di-
nâmica com o auxilio de um tubo de Pitot e de um micromanômetro de coluna de álcool. O 
procedimento de medição é baseado no mapeamento da velocidade na seção transversal do 
duto, de acordo com método log-linear para seções circulares sugerido por Chebyshef (AS-
HRAE, 2005), propondo a média aritmética simples para cálculo da pressão dinâmica média. 
Neste trabalho, cada medição consistiu na média das leituras em seis pontos ao longo do diâ-
metro para três furos na lateral da chaminé defasados de 60° entre si, num total de dezoito 
pontos, conforme mostrado na Figura E.1. 
Figura E.1 – Localização dos pontos de medição na seção transversal da chaminé pelo méto-
do de Chebyshef (ASHRAE, 2005) 
A pressão dinâmica é então convertida em velocidade e, posteriormente, em vazão más-
sica, de acordo com as equações (E.1) a (E.3). 
)
 4 Q )18Gk)ÒG  (E.1) 
Tâ 4 ÍÎ2)
3 Î (E.2) 
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! 4 3Tâ (E.3) 
A densidade dos gases de exaustão pode ser aproximada pela densidade do ar, visto que 
a razão ar/combustível é muito alta na microturbina é muito alta. Na Tabela E.1 são relacio-
nados os valores para as vazões mássicas calculados correspondentes às potências elétricas.  
Tabela E.1– Vazão mássica dos gases de exaustão para diferentes potências 
Potência (kW) !  (kg/s) 
26 0,2604 ±0,0079 (k=2,105) 
24 0,2512±0,0084 (k=2,087) 
22 0,2350±0,0085 (k=2,074) 
20 0,2216±0,0097 (k=2,074) 
18 0,2025±0,0079 (k=2,032) 
16 0,1856±0,0078 (k=2,025) 
13 0,1823±0,0079 (k=2,017) 
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Apêndice F: Especificação técnica dos equipamentos 
Subsistema de Armazenamento e Controle do GNC 
 
Equipamentos 
• 1 Motobomba TEXIUS, Modelo TBHE-MINI 1/6 CV, 3530 RMP, 220V, 60Hz, 0,9A, 
IP44; 
• 1 Aquecedor Elétrico CUMULUS, Modelo: LXHZ, Tubulação: 1”, Capacidade: 
50litros, Pressão de Trabalho: 40mca, 220V, 60Hz, 12/7A,1500W; 
• 2 Registros de Gaveta DOCOL, Bitola: 1”, Modelo: R1509-3, Temperatura máxima 
de operação: 120°C; 
• 1 Feixe de Cilindros de GNC, 6 cilindros de 22,5 Nm³, 6 válvulas de cilindro bloqueio 
MAT e uma válvula de abastecimento MAT; 
• 1 Válvula de Seguraça W. Burger, Bitola: ½” x ¾“ , Série: 39348, Calibrada: 250bar; 
• 1 Válvula de Esfera G BEE, 1/2” Full Port VSS100, Referência BEE K84, -
20ºC/180ºC CPN40, GAS -20ºC/60ºC MOPS; 
• 1 Válvula de Esfera G BEE, 1” Full Port VSS100, Referência BEE K65-1, -
20ºC/180ºC CPN40, GAS -20ºC/60ºC MOPS; 
• 1 Válvula Redutora de Pressão DINAMOTOR, Modelo: 180HP, Conexões: Entrada: 
M12 x 1,5mm x Ø6mm e Saída: Ø20mm, 73m³/h, Material construtivo: carcaça: liga 
alumínio, cobre, zinco – Silumin, Membranas: borracha sintética de acrilo nitrilo; o-
nexões: bronze, porcas e parafusos de aço carbono com tratamento anticorrosão; A-
quecimento por água; 
• 1 Talha Manual VONDER, Capacidade: 2 T, Elevação: 3m; 
• Filtro Kromschröder GFK 25R40-4/ 81937100/ C24.03-12631 Pe 4bar, Material 
Construtivo: Carcaça AlSi, Conexão: NPT 1”, Temperatura de operação: -15ºC a 
80ºC, Pressão máxima de entrada: 4bar, Pressão diferencial recomendada: 10mbar, E-
lemento filtrante: Polipropileno 50µm, Tomada de pressão a montante e jusante Rp 
1/8”; 
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• Válvula de Esfera G BEE, Referência: BEE K65-1, -20ºC/180ºC CPN40, GAS -
20ºC/60ºC MOPS, Material construtivo: Aço inoxidável AISI 316, acento de válvula 
em teflon, 1” Full Port VSS100;  
• Válvula reguladora de pressão 240PL/OPCO DN 1” Rc, orifício 6,3mm, Faixa de fun-
cionamento: 0,2-2,0 bar, pressão máxima na entrada 10bar, com Shut-off incorporada 
BRYAN DONKIN RMG; Temperatura de operação: -40ºC a 60ºC; 
• Válvula de alívio BRYAN DONKIN RMG 201 RELIEF VALVE 1” x 1” NPT, set 




• Manômetro RJ, Conexão: ¼”, Corpo de Plástico, Faixa de leitura: 0 – 14 bar;  
• Manômetro NAKA, Diâmetro: 100 mm, Conexão: ½” NPT, Material AISI 304, Lí-
quido de enchimento: Glicerina, Faixa de leitura: 0 - 250bar, Precisão: ±1,0%; 
• Manômetro NAKA, Diâmetro: 100 mm, Conexão: ½” NPT, Material AISI 304, Lí-
quido de enchimento: Glicerina, Faixa de leitura: 0 - 10bar, Precisão: ±1,0%; 
• Manômetro Kromschröder, Referência: RFM 4R B100, Conexão Rp ½”, Faixa de o-
peração 0-4bar; 
• Medidor de vazão Contech, SVTG 25/12 1” INT /2”, Material: Aço Inoxidável 304, 
rotor: Aço 420, conexão flangeada ANSI 16.5 B (150 @ 2500Lbs), Vazão: 1,7 a 17 
m³/h, Temperatura de operação: -50 a 100ºC, Alimentação: 24Vdc 20mA, com visua-
lizador Contech DMY2030, Alimentação: 90 a 240V; 
• Transmissor de Pressão JUMO do tipo TRANS P30, Modelo: TP-EX-PR-S-4-FAIXA-
X, Montagem: Cilindro em INOX 316 – Conexão ao Processo Rosca 1/2” BSP - com 
“proteção para eletrônica – IP65”, faixa de operação 0 a 2,5 bar, Faixa de Temp. ºC: 0 
a 50 ºC, Sinal de Saída: 4 a 20 mA – Pressão Rel, Precisão a 25ºC: +/- 0,2% do Fundo 
de Escala, Alimentação: 18 a 24 Vcc; 
• 1 Medidor de temperatura PT100, classe A. Incerteza de medição ± (0,15 + 0,002T)ºC 
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Subsistema de Geração de Eletricidade 
 
Equipamentos 
• Microturbina nas condições ISO (15 °C ao nível do mar), Potência: 28 ± 1 kW; Efici-
ência (PCI): 25±2%; Heat-rate: 14.400 kJ/kW; Consumo de combustível (PCS): 
440.000 kJ/h; Temperatura dos gases de exaustão: 261 °C; Calor dissipado nos gases 
de exaustão: 305.000 kJ/h; Emissão de NOx: max 9 ppmV (15% O2); Dimensões: 
1900 x 714 x 1344 mm; Peso: 490 kg; Nível de ruído típico: 59 dB a 10 m; Ano de fa-
bricação: 2001; 
• Painel de chaveamento Expectron 
• Microcomputador Intel Pentium 4, CPU 2.66GHz, AT/AT 490, 224 KB RAM;  
• Sistema de renovação de ar, com um exaustor ½ CV e um exaustor 1 CV 
 
Instrumentação 
• Unidade de aquisição de dados Agilent 34970ª, 3 slots, interface RS232, leitura de 250 
canais por segundo para medição com termopares, RTD, termistores, ac/dc corrente e 
tensão, resistência, freqüência e período. 
• 2 Termopares OMEGA tipo K, Termoelemento positivo (KP): Ni 90% Cr 10% (Cro-
mel), Termoelemento negativo (KN): Ni 95% Mn 2% Si 1% A l2% (Alumel), Faixa 
de utilização: -270°C a 1200°C, f.e.m. produzida: -6,458 mV a 48,838 mV. 
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Subsistema de Recuperação de Calor 
 
Equipamentos 
• 1 Trocador de calor Madef, Tipo tubo aletado (água/gás), Área de troca térmica (gás): 
11,48 m², Temperatura do fluido frio (água): 130ºC, Temperatura do fluido quente 
(gás): 155ºC; 
• 1 Tambor separador Engecass Modelo VPEH 0,15. Capacidade 150 litros, Pressão de 
trabalho 4 bar, Pressão de prova 6,0 bar, Data de fabricação out/2007; 
• 1 Motobomba  SCHNEIDER, Modelo: BC-22RA 1” 4cv TRIF60HZ220 
/380VRTBR;VT, Ø rotor: 169 mm, Rotação: 3450RPM, Pressão: 23 a 46mca, Vazão: 
4,3 a 10,9 m³/h, Conexões: Sucção: 1 ¼ “ Descarga: 1”; 
• 2 Válvulas de Segurança W.BURGER, Bitola: ½” x ¾”, Série: 49359, Capacidade a-
justada: 6 bar; 
• 1 Válvula Globo VALMICRO, Conexão: 1/2”; 
• 1 Válvula Globo TECNOVAPOR, Conexão: ½”; 
• 9 Válvulas Globo TECNOVAPOR, Conexão: 1 ¼”; 
• 1 Válvula TOPGAS, Conexão: DN15 PN 40; 
• Micro computador AMD Dual Core Processador 5000 2,61 GHz 896 Mb de RAM, 
HD de 140Gb, para aquisição de sinais e operação remota da microturbina; 
 
Instrumentação 
• 1 Pressostato WÄRME, Conexão: 1/2” NPT, Modelo: WRMD-5001, Faixa de medi-
ção: Vácuo a 16000mbar, Display: 4 dígitos, Material Aço inoxidável AISI304, Ali-
mentação: 15 a 30Vcc, Consumo máximo de corrente: 60mA, Contato de alarme: 
1SPDT, 5A/250Vca/1A/ 125Vcc máx; 
• 1 Medidor Vazão GF, Modelo: Signet 525 Metalex Paddlewheel Flow Sensor, Materi-
al AISI316, Faixa de medição: 0,5 a 6 m/s, Pressão máxima: 103 bar, Temperatura 
máxima de operação: 149ºC; 
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• 1 Nível Wärme, Conexão: ½” BSP, Material do tubo guia e bóia: AISI 304, Pressão 
máxima do processo: 5 kgf/cm², Densidade do líquido: de 0,75 a 1,50 kg/dm³, Tempe-
ratura máxima do Processo: 100ºC, Distância entre pontos: 70mm, Alimentação e ca-
pacidade de contato: 20VA / 220VCA; 
• 4 Termopares OMEGA Tipo J, Termoelemento positivo (JP): Fe 99,5%, Termoele-
mento negativo (JN): Cu 55%Ni45% (Constantan), Faixa de medição: -40°C a 750°C, 
f.e.m -8,096mV a 42,919mV; 
• 2 Manômetros WIKA, Faixa de leitura: 0 – 7bar; 
• 1 Transdutor de Pressão Wärme, Modelo: WTP-4010, Conexão: ½”, Faixa de opera-
ção: 0 a 1000bar, Temperatura de operação: -40 a 125ºC, Sinal de saída: 0 a 5V 0 a 
4mA. 
• 1 Micromanômetro LAMBRECHT 655 M 16, fluido manométrico álcool densidade: 
0,8 g/cm³, 4 escalas de medições, faixa de medição de 0 a 1600 Pa. 
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Subsistema de Refrigeração 
 
Equipamentos 
• 1 Máquina de climatização ROBUR, Modelo: ACF 60-00, Capacidade: 17,6 kWt, 
Temperatura nominal de refrigeração: +7°C (temperatura ambiente 35°C), Consumo 
elétrico: 0,82 kWe, Dimensões: 850 mm x 1230 mm x 1290 mm 340 kg, Conexões: 1 
¼” ; 
• 1 Máquina frigorífica ROBUR, Modelo: ACF 60-00-LB, Capacidade: 13,3 kWt, Con-
sumo elétrico: 0,9kWe, Dimensões: 850 mm x 1230 mm x 1450 mm 340 kg, Cone-
xões: 1 ¼”; 
• 1 Motobomba SCHNEIDER, Modelo: BC 91SSC ¾ cv MONO60HZ 110/220V, Ro-
tação: 3450RPM, Ø rotor: 120mm, Pressão: 10 a 24mca, Vazão: 2,8 a 7,5 m³/h, Cone-
xões: 1”; 
• 1 Motobomba SCHNEIDER, Modelo: BC 91SSC ½ cv MONO60HZ 110/220V, Ro-
tação: 3450RPM, Ø rotor: 111mm, Pressão: 8 a 22mca, Vazão: 2 a 7,7m³/h, Cone-
xões: 1”; 
• 5 Válvulas Globo WAGA, Conexões: DN25 PN30, Material Construtivo: AISI 316; 
• 2 Válvulas Globo DOCOL, Conexões: DN25 PN30, Material construtivo: AISI 316; 
• 2 Fan Coils TRANE, Modelo: Aquastylus CFE 16 COM2, Capacidade: 9kWt; 
• 1 Termoacumulador, Capacidade volumétrica: 400 litros, Material interno aço inoxi-
dável, externo aço carbono zincado, Isolante térmico: Espuma de poliuretano; 
• 4 Resistências elétricas TERMOBRUSQUE, Potência nominal 4,8 kW, 33cm de altu-
ra, 25cm de largura, Tensão: 220V. 
• 60 Litros de Monoetilenoglicol, ponto de ebulição 198ºC, ponto de fusão -15,6ºC, 









• 2 Termopares OMEGA Tipo: J, Termoelemento positivo (JP): Fe 99,5%, Termoele-
mento negativo (JN): Cu 55%Ni45% (Constantan), Faixa de medição: -40°C a 750°C, 
f.e.m -8,096mV a 42,919mV; 
• 2 Medidores de Vazão GF, Modelo: Signet 515/2536 Rotor-x Flow Sensors, Faixa de 
medição: 0,3 a 6m/s, Pressão máxima de operação: 14bar a 20ºC, Temperatura de ope-
ração: -18ºC a 85ºC; 
• 2 Manômetros WIKA, Faixa de medição: 0- 7 bar, Material construtivo: carcaça: plás-
tico, Conexão: ½”. 
• 2 Medidores de temperatura PT100, classe A. Incerteza de medição ± (0,15 + 
0,002T)ºC 
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Apêndice G: Medição da perda de carga na exaustão da micro-
turbina 
Com o objetivo de avaliar a perda de carga causada pela instalação do trocador de calor 
na tubulação de exaustão, foi realizada uma série de medições da pressão de exaustão na saída 
da microturbina para várias potências. Duas condições foram testadas  
(i) Exaustão pela chaminé direto para a atmosfera; 
(ii) Exaustão direcionada para o trocador de calor. 
Na Figura G.1 pode ser observada a influência do trocador de calor na pressão na exaus-
tão na microturbina para várias potências. A pressão admissível e a perda de eficiência com o 
aumento da pressão de exaustão são informadas em Capstone, 2001. 
 
Figura G.1 – Pressão manométrica na saída da microturbina 
A pressão máxima medida na saída da microturbina foi de 5,66 mbar. Este valor repre-
senta apenas 28% da pressão máxima admissível e, portanto, o sistema está de acordo com 
suas limitações de operação. Para esta condição, a perda de eficiência esperada é de 1%. O 
resultado encontrado mostra a viabilidade da instalação de um trocador de calor adicional 
para recuperação do calor residual dos gases de exaustão que deixa o trocador de calor exis-
tente. 
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Apêndice H: Composição do Gás Natural 
Tabela H.1– Composição do Gás Natural 
 DIA 
PCS 
C1 (%) C2 (%) C3 (%) C4+ (%) O2 (%) N2 (%) CO2 (%) 
kcal/m³ kJ/m³ 
1-set-09 9.510 39.805 88,96 6,01 1,83 0,90 0,01 0,68 1,61 
2-set-09 9.505 39.782 89,13 5,94 1,80 0,89 0,01 0,68 1,55 
3-set-09 9.549 39.969 88,67 6,18 1,92 0,96 0,01 0,67 1,59 
4-set-09 9.553 39.983 88,70 6,06 1,93 1,01 0,01 0,64 1,65 
5-set-09 9.531 39.892 88,72 6,12 1,85 0,96 0,01 0,64 1,70 
6-set-09 9.511 39.809 88,91 6,06 1,80 0,91 0,01 0,64 1,67 
7-set-09 9.504 39.778 88,97 6,11 1,75 0,88 0,01 0,65 1,63 
8-set-09 9.495 39.742 89,01 6,13 1,71 0,86 0,01 0,69 1,59 
9-set-09 9.487 39.706 89,08 6,19 1,64 0,83 0,01 0,70 1,55 
10-set-09 9.500 39.764 89,04 6,20 1,72 0,83 0,01 0,71 1,49 
11-set-09 9.504 39.780 89,00 6,09 1,77 0,87 0,01 0,70 1,56 
12-set-09 9.496 39.746 89,03 6,11 1,72 0,86 0,01 0,69 1,58 
13-set-09 9.494 39.739 89,07 6,03 1,74 0,87 0,01 0,68 1,60 
14-set-09 9.490 39.719 89,13 5,98 1,73 0,87 0,01 0,70 1,58 
15-set-09 9.481 39.683 89,18 5,99 1,69 0,85 0,01 0,69 1,59 
16-set-09 9.475 39.659 89,24 5,96 1,69 0,83 0,01 0,68 1,59 
17-set-09 9.487 39.707 89,13 6,11 1,68 0,83 0,01 0,71 1,53 
18-set-09 9.532 39.897 88,79 6,32 1,79 0,89 0,01 0,82 1,38 
19-set-09 9.550 39.973 88,66 6,22 1,90 0,96 0,01 0,86 1,39 
20-set-09 9.503 39.777 89,06 5,88 1,80 0,93 0,01 0,64 1,68 
21-set-09 9.461 39.600 89,42 5,74 1,68 0,85 0,01 0,61 1,69 
22-set-09 9.441 39.516 89,58 5,73 1,60 0,80 0,01 0,65 1,63 
 
MÉDIA 89,02 6,05 1,76 0,88 0,01 0,69 1,58 
  
 DESVIO PADRÃO 0,23 0,15 0,09 0,05 0,00  0,06 0,08 
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Apêndice I: Propriedades da solução água/monoetilenoglicol 33% 
 
Figura I.1 – Cp da solução água/monoetilenoglicol a 33% em função da temperatura 
 
Figura I.2 – Densidade da solução água/monoetilenoglicol a 33%  
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Apêndice J: Algoritmo do EES 
PROCEDURE EG(T;mu:cp_eg;rho_eg) 






















W_E=26[kW] "Potência elétrica" 
m[5]=0,2612[kg/s] "Vazão mássica dos gases de exaustão" 
eta_HRSG=0,92 
mu=33,33[%] "Concentração de monoetilenoglicol em 
massa" 






































































































































 Dados de Entrada  
*******************************************************************************************************************" 
f_c=0,85 "Fator de carga" 
N=20 "Vida útil da planta" 
i_C=0,12 "Taxa de juros anual do capital investido" 
i_O&M=0,05 "Taxa anual de manutenção e operação so-
bre o valor investido" 
 
Z_MT=220000[R$] "Preço da Microturbina" 
Z_CH=0 "Preço da Chaminé" 
Z_HRSG=12000[R$] "Preço do Caldeira de Recuperação" 
Z_AC=31000[R$] "Preço do Chiller" 
 












TRC=(i_C*(1+i_C)^N)/((1+i_C)^N-1) "Taxa anualização de capital" 
 
Z_dot_total=Z_dot_MT+Z_dot_HRSG+Z_dot_AC "Fluxo do Capital investido" 
 
consumo_mensal_GN_m3= (m[2]/(rho_GN))*3600*24*30*f_c 












Q_loss_MT=(Q_GN)-(m[3]*cp_13*(T[3]-T[1])+W_E)  "Perda de calor" 
 cp_13=(cp[1]+cp[3])/2 
E_D_MT=E_GN-(E[3]+W_E)     "Exergia destruída/perdida" 
y_MT=E_D_MT/(E_GN)     "Destruição de exergia relativa" 
 
C_dot[1]+C_dot[2]+Z_dot_MT=C_dot_W+C_dot[3]  "Calcula c_w" 
 C_dot[1]=0 
 C_dot[2]=C_dot_GN      "Custo do gás natural" 
  c_GN=C_dot_GN/E[2]    "Custo exergético do gás natural" 
  c[2]=c_GN 
 C_dot_W=c_W*W_E 
 C_dot[3]=c[3]*E[3] 
  c[3]=c[2]     "Equação auxiliar"   
 C_dot_e=C_dot_W+C_dot[5]/2 
 c_e=C_dot_e/W_E 
r_MT=(c_MT_p-c_MT_f)/c_MT_f    “Fator de aumento específico relativo” 
 c_MT_p=(C_dot_W+C_dot[3])/(W_E+E[3]) "Custo específico médio dos produtos" 
 c_MT_f=C_dot[2]/E[2]    "Custo específico médio dos combustíveis" 
f_MT=Z_dot_MT/(Z_dot_MT+C_D_MT)    "Fator Exergoeconômico" 




Q_loss_CH=m[3]*cp_34*(T[3]-T[4]) "Perda de calor" 
 cp_34=(cp[3]+cp[4])/2 
E_D_CH=E[3]-E[4]     "Exergia destruída/perdida" 
y_CH=E_D_CH/(m[2]*PSI_GN)    "Destruição de exergia relativa" 
 






 C_D_CH=c_CH_f*E_D_CH  
 
" 
CALDEIRA DE RECUPERAÇÃO" 
Q_loss_HRSG=(1-0,92)*Q_HRSG    "Perda de calor" 
E_D_HRSG=E_HRSG-E_calor     "Exergia destruída" 
y_HRSG=E_D_HRSG/(E_GN)     "Destruição de exergia" 








  c[5]=c[4]     “Equação auxiliar"  
  c[7]=c[6]     "Equação auxiliar"  
 C_dot_calor=(C_dot[6]-C_dot[7])+C_dot[5]/2    
 c_calor=C_dot_calor/E_calor 
r_HRSG=(c_HRSG_p-c_HRSG_f)/c_HRSG_f 
 c_HRSG_p=(C_dot[6]-C_dot[7])/(E_calor) "Custo específico médio dos produtos" 
 c_HRSG_f=(C_dot[4]-C_dot[5])/(E_HRSG) "Custo específico médio dos combustíveis" 
f_HRSG=Z_dot_HRSG/(Z_dot_HRSG+C_D_HRSG)  "Fator Exergoeconômico" 




y_AC=E_D_AC/(m[2]*PSI_GN)    "Destruição de exergia relativa" 
 E_D_AC=E_calor-E_frio   "Q_cond/T_eva" 
 
C_dot[6]-C_dot[7]+Z_dot_AC=C_dot[8]-C_dot[9] "Calcula c[8] e c[9]" 
 C_dot[8]=c[8]*E[8] 
 C_dot[9]=c[9]*E[9] 
  c[8]=c[9]    "Equação auxiliar" 
 C_dot_frio=(C_dot[8]-C_dot[9])+C_dot[5]/2  
 c_frio=C_dot_frio/(E_frio) 
r_AC=(c_AC_p-c_AC_f)/c_AC_f 
 c_AC_p=(C_dot[8]-C_dot[9])/(E_frio)  "Custo específico médio dos produtos" 
 c_AC_f=(C_dot[6]-C_dot[7])/(E_calor)  "Custo específico médio dos combustíveis" 
f_AC=Z_dot_AC/(Z_dot_AC+C_D_AC)   "Fator Exergoeconômico" 







"Potência da bomba da água quente" 
W_aq=((4)*0,746)[kW] 
 
"Potência da bomba da água gelada" 
W_ag=((3/4)*0,746)[kW] 
 














"Calor fornecido à caldeira" 
Q_HRSG=m[3]*cp_45*(T[4]-T[5]) 
 cp_45=(cp[4]+cp[5])/2 








































"Caldeira de recuperação" 
epsilon_HRSG=(E_calor)/(E_HRSG) 
 







 Cálculo do PCI do Gás Natural 
*******************************************************************************************************************" 
 
"Busca a composição molar dos componentes do Gás Natural da SCGÁS" 
duplicate j=1;7 
 X_GN[j] = lookup('GN';j;2) 
End 
 
"Busca o PCI dos componentes do Gás Natural da SCGÁS" 
duplicate j=1;7 
 PCI[j] = lookup('GN';j;3) 
End 
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"Cálculo do PCI do gás natural" 
PCI_GN=SUM(Y_gn[j] * PCI[j]; j=1;7) 
 
"Cálculo da densidade do GN a CNTP" 
rho_GN=SUM(Density(Subs_GN$[k];T=0;P=101,325)*X_GN[k]; k=1;7) 
 
"Cálculo da fração mássica de cada componente" 
Duplicate j=1;7 












"Cálculo da massa molar do GN" 
MM_GN = SUM(X_GN[j] * MOLARMASS(Subs_gn$[j]); j=1;7) 
 
"Converte a exergia dos componentes dos combustível de base molar para base mássica" 
duplicate j=1;7 
 PSI_subs[j] = lookup('GN';j;4)/MOLARMASS(Subs_gn$[j]) 
End 
 
"Cálculo da exergia do gás natural" 
PSI_GN=SUM(Y_gn[j] * PSI_subs[j]; j=1;7) 
 
Tabela J.1 – Lookup Table 'GN' 
Substância Fração Molar (mol/mol) PCI (kJ/kg) PSI_base molar (kJ/kmol) 
CH4 0,8902 50010 836510 
C2H6 0,06053 47484 1,50E+06 
C3H8 0,01761 46352 2,16E+06 
C4H10 0,008836 45714 2,82E+06 
O2 0,0001 0 3970 
N2 0,006877 0 720 
CO2 0,01583 0 0 
 
